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RESUMO

O presente trabalho apresenta uma metodologia para o projeto de cassetes de
refrigeracdo onde os componentes do cassete (e.g., condensador, evaporador, compressor) Sao
selecionados através de um algoritmo de otimizacdo baseado na simulagdo numeérica do
sistema de refrigeragdo. Para tanto, modelos mateméticos foram desenvolvidos para cada um
dos componentes do cassete, especialmente para os trocadores de calor (evaporador e
condensador), uma vez que estes afetam tanto o desempenho quanto o custo do produto. Um
modelo tri-dimensional inédito foi entdo proposto para simular o comportamento termo-
hidraulico de trocadores de calor tubo-aleta com base nos principios fundamentais da
conservacdo da massa, energia e da quantidade de movimento aplicados tanto ao dominio do
ar como do fluido refrigerante. Os resultados das simulacdes foram validados contra dados
experimentais obtidos testando-se diferentes trocadores de calor em um tanel de vento
especialmente projetado para esta finalidade. Os sub-modelos do evaporador e do
condensador foram entdo acoplados aos sub-modelos desenvolvidos para o compressor e 0
dispositivo de expanséo com a finalidade de simular o comportamento global do sistema de
refrigeracdo. Os resultados das simulacbes foram validados contra dados experimentais
obtidos testando-se diferentes cassetes de refrigeracdo em um calorimetro desenvolvido
especialmente para esta aplicacdo, quando se verificou que as previsdes do modelo para as
pressdes de evaporacdo e condensacdo, poténcia consumida, capacidade de refrigeracdo e
coeficiente de performance apresentaram uma boa concordancia com os dados experimentais,
com erros na faixa de +10%. Apds o exercicio de validacdo, o modelo foi empregado para
otimizar tanto as geometrias do condensador e do evaporador quanto para selecionar o
compressor com base em diferentes critérios de avaliacdo de desempenho que levam em conta
tanto o COP do sistema como o custo do produto. Dois novos cassetes foram entdo
projetados, construidos e testados com base nos resultados da otimizacéo, apresentando uma
relacdo COP / custo até duas vezes superior ao produto original. Como resultado, propds-se
uma metodologia computacional de projeto e otimizagdo que pode ser empregada a quaisquer

sistemas de refrigeracéo que fagam uso de trocadores de calor compactos do tipo tubo-aleta.



ABSTRACT

The present work proposes a methodology for the analysis and design of refrigeration
cassettes for light commercial applications (i.e., cooling capacities ranging from 0.5 to 1.5
kW) according to which the system components (e.g., condenser, evaporator and compressor)
are designed and selected driven by a simulation-based optimization algorithm. In order to do
so, mathematical models were devised for each of the system components, particularly the fan
supplied tube-fin heat exchangers (condenser and evaporator) as they play important roles on
both system performance and product cost.Therefore, a first-principles tri-dimensional model
was developed to simulate the thermo-hydraulic performance of the compact heat exchangers
based on the mass, momentum and energy conservation equations applied to both refrigerant
and air streams. The model predictions were validated against experimental data obtained in-
house, using a closed-loop wind-tunnel facility, and elsewhere. It was found that the proposed
model reproduces the air side heat transfer and pressure drop data within +10% and +15%
error bands, respectively.In addition, the condenser and evaporator models were coupled to
semi-empirical models developed for the compressor and the expansion device, in order to
simulate the overall system performance. Simulation results were compared to experimental
data obtained by testing different refrigeration cassettes using a purpose-built calorimeter
facility. It was found that the model predictions for the working pressures, power
consumption, cooling capacity and COP agreed with the experimental data within £10% error
bands.After the proper model validation exercise, the system simulation model was invoked
by a genetic optimization algorithm to come out with improved condenser and evaporator
geometries and also to select the best compressor based on an objective function which
accounts for both system COP and cassette cost. The optimization exercise brought about two
improved cassette designs, which were prototyped and tested. It was found that the proposed
designs showed a COP / cost ratio by two times higher than that of the original (benchmark)
cassette, which not only corroborated the numerical results but also validated the proposed

methodology.



1. INTRODUCAO

1.1. Contexto

A refrigeracdo é formalmente definida como a ciéncia relacionada ao resfriamento de
corpos ou fluidos para temperaturas inferiores aquelas disponiveis num determinado tempo e
local. Esta importante area da engenharia mecénica vem sendo aprimorada através dos anos
para atender as diversas necessidades geradas pela evolucdo do estilo de vida da humanidade.
Nos dias atuais, é praticamente impossivel dissociar as atividades da sociedade moderna dos
beneficios proporcionados pelas tecnologias de refrigeragdo como, por exemplo, a
preservacdo de alimentos, a manuntencdo da temperatura de méquinas e equipamentos, a
climatizacdo de ambientes e trajes especiais para aplicacdes militares ou de exploragdo sub-

aquatica e espacial.

O primeiro equipamento moderno de refrigeracéo foi introduzido em 1834 pelo norte-
americano Jacob Perkins. Tal equipamento utilizava o principio da compressdo mecanica de
vapor, onde o efeito de refrigeracdo é produzido pela retirada de calor do ambiente através da
evaporacdo de uma substancia volatil, denominada de fluido refrigerante. Tal idéia foi
inicialmente explorada em 1755 pelo escocés William Cullen, da Universidade de Edinburgo,
que empregou o éter como fluido de trabalho. No entanto, foi somente em 1856, cerca de cem
anos apos o experimento de Cullen, que James Harrinson introduziu o primeiro equipamento
comercial para a producéo de frio baseado no conceito de Perkins. O advento da eletricidade e
a descoberta de novos fluidos refrigerantes no inicio do século XX fizeram com que 0s
sistemas de refrigeracdo fossem cada vez mais empregados nos setores domestico, comercial

e industrial.

Contudo, o crescente nimero de equipamentos de refrigeracdo em utilizagdo tem
aumentado a participacdo da refrigeracdo na matriz energética. No setor comercial, por
exemplo, a refrigeracdo responde por 15,7% do consumo de energia elétrica no Brasil
(PROCEL, 2008). A refrigeracdo comercial inclui equipamentos encontrados tipicamente em
supermercados tais como expositores para alimentos resfriados (vegetais, lacticinios e carnes)
e bebidas, expositores para alimentos congelados, além de congeladores, balcdes frigorificos

para usos diversos, bebedouros, entre outros. A Figura 1.1 ilustra alguns desses equipamentos.
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Figura 1.1 — Sistemas de refrigeracdo comercial.

Questdes ambientais, tais como o efeito estufa, também estdo associadas ao consumo
de energia, uma vez que uma parte significativa da producdo de energia elétrica provém de
usinas termelétricas, & expensas da queima de combustiveis fdsseis, cuja consequéncia
imediata € a emissdo de gas carbénico (IPCC, 2007). Tais fatos justificam qualquer esforco
em melhorar o desempenho energético dos sistemas comerciais de refrigeracéo.

Neste contexto de escassez energética e de forte apelo ambiental, drgaos
governamentais e ndo governamentais tém estimulado o setor produtivo & aumentar a
eficiéncia energética dos produtos de refrigeracdo através de campanhas de etiquetagem
energética (e.g. selo PROCEL) e de leis de incentivo. Diante de tais circunstancias, a industria
de refrigeracdo tem investido, ainda que de forma modesta, em pesquisas para aumentar a

eficiéncia energética dos equipamentos por ela produzidos.

1.2. O Cassete de Refrigeracéo

O cassete de refrigeracdo, ilustrado na Figura 1.2, € um exemplo de sistema moderno
de refrigeragdo. Desenvolvido para uso no segmento comercial leve, em que as capacidades
de refrigeracdo variam na faixa de 500 a 1500 W, o cassete é produzido independentemente
do gabinete refrigerado. A montagem do refrigerador € normalmente feita in locco através do
acoplamento do cassete ao gabinete refrigerado através de um sistema de gaxetas. Em relagéo
aos sistemas convencionais de refrigeragdo, 0 cassete possui as seguintes vantagens:
versatilidade no transporte, facil remocéo para substituicéo e facil acesso aos componentes do
sistema de refrigeragdo (principalmente trocadores de calor e ventiladores) para limpeza e
manutencdo. Como resultado, os cassetes tém ganho espago cada vez mais expressivo no

mercado consumidor atual.
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Tampa
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Ventilador do
evaporador
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Tampa
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condensaddor

Figura 1.2 — O cassete de refrigeragdo.

O ciclo de refrigeracdo utilizado nos cassetes de refrigeracdo se baseia no principio de
compressdo mecanica de vapor, sendo composto por quatro componentes basicos:
compressor, condensador, valvula de expansdo e evaporador, como ilustra a Figura 1.3.
Primeiramente, o fluido refrigerante, no estado de vapor superaquecido a baixa pressdo, €
succionado pelo compressor, onde é comprimido mediante o aporte de trabalho, W. O fluido
refrigerante deixa o compressor e adentra o pré-condensador na forma de vapor
superaquecido a alta pressdo, onde é desuperaquecido. Vapor a alta pressao, mas com um grau
de superaquecimento relativamente baixo, é entdo admitido no condensador, onde sofre

condensacdo e sub-resfriamento a medida que rejeita calor ao ambinete externo, Q..

Apos deixar o condensador, o fluido refrigerante escoa pela linha de liquido, que
forma um trocador de calor em contra-corrente com a linha de succdo, com a finalidade de
reduzir a entalpia do fluido refrigerante na entrada da valvula de expansdo. Liquido a alta
pressao escoa através da valvula de expansdo, dando origem a uma mistura de liquido e vapor
a baixa pressao e temperatura na entrada do evaporador. No evaporador, o liquido restante da
expansdo evapora, absorvendo calor do ambiente refrigerado, Q.. O fluido refrigerante, que
deixa o evaporador na condigdo de vapor superaquecido, segue pela linha de sucgdo, onde

ganha calor da linha de liquido, aumentando o seu superaquecimento.
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th Pré-condensador

Condensador

Compressor

Trocador de
calor interno

Valvula de expanséo
termostatica

Evaporador

Figura 1.3 — Esquema do sistema de refrigeragdo de cassetes de refrigeracao.

De um modo geral, tanto o condensador como o evaporador sdo trocadores de calor do
tipo tubo-aleta com movimentacéo forcada de ar. Tais trocadores de calor sdo classificados
como compactos, pois tém uma grande area superficial por unidade de volume (Kays e
London, 1984). Uma vez que a resisténcia a transferéncia de calor no lado do ar € muito maior
que a do lado do fluido refrigerante, superficies aletadas sdo empregadas para aumentar a area
de transferéncia de calor e, consequentemente, diminuir a resisténcia térmica do lado do ar. A
circulacdo de ar atraves da regido aletada é realizada por ventiladores axiais. Destaca-se que 0
pré-condensador utilizado no cassete de refrigeracdo tem por finalidade evaporar a &gua
proveniente da superficie externa do evaporador apds o processo de degelo, ou seja, tal

componente ndo tem fungéo termodindmica.

O compressor usualmente empregado nos cassetes de refrigeracéo € do tipo hermético
e alternativo, sendo composto essencialmente por um pistdo que se move alternadamente
dentro de um cilindro e por valvulas autométicas que controlam a admisséo e a descarga do
fluido refrigerante na cAmara de compressdo. O movimento alternativo é gerado a partir do
movimento rotativo de um eixo, induzido por um motor elétrico, que é convertido em
movimento linear através de um mecanismo biela-manivela. O conjunto formado pelo motor e
pelo mecanismo de compressdo é montado no interior de uma carcaga isolada do meio

externo, a fim de evitar vazamentos de 6leo e de fluido refrigerante.

Os cassetes de refrigeracdo empregam vélvulas de expansdo termostéticas (VET)

como dispositivo de expansédo, as quais sdo capazes de regular a alimentacdo do evaporador
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em uma ampla faixa de operacéo. As véalvulas de expansdo termostaticas controlam o grau de
superaquecimento do fluido refrigerante na saida do evaporador de forma a manté-lo

adequadamente preenchido com mistura bifésica.

Por fim, um trocador de calor interno entre a linha de liquido e a linha de sucgdo é
usualmente empregado com a finalidade ndo s de reduzir o titulo de refrigerante na entrada
do evaporador, o que eleva o efeito refrigerante especifico, mas também de evitar a admisséo

de liquido no compressor, o que poderia levar este componente ao colapso.

1.3. Motivacéo

O compressor e os trocadores de calor (condensador e evaporador) exercem um papel
fundamental no desempenho de cassetes de refrigeracdo, impactando diretamente tanto na
eficiéncia quanto no custo do equipamento. A eficiéncia dos cassetes é usualmente
quantificada através da razdo entre a capacidade de refrigeracdo, Q., € a poténcia total

consumida, Wi, denominado de coeficiente de performance (COP):

COP = Q. (1.1)

tot

Para um ciclo ideal de refrigeracéo (Ciclo de Carnot), caracterizado pelos processos de
compressdo e expansdo isentropicas e absor¢do e rejeicdo de calor isotérmicas, pode-se
mostrar que o COP é definido apenas em funcéo das temperaturas dos ambientes externo,

Tamb, € interno, Ty (Cengel e Boles, 2005):

CORy = —— (1.2)

A Figura 1.4 compara um ciclo real de refrigeragdo com um ciclo ideal usando um
diagrama T-s. Observa-se que o ciclo real exige um aporte de energia significativamente
maior que o ideal, o que se deve as perdas termodindmicas que ocorrem nos componentes do
sistema, tais como a transferéncia de calor com diferenca finita de temperatura

(irreversibilidades externas) e escoamento com atrito (irreversibilidades internas).
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Temperatura

Entropia

Figura 1.4 — Comparagcdo entre os diagramas T-s de um ciclo de refrigeracao ideal e de um ciclo real.

As principais diferengas entre os dois ciclos decorrem de algumas dificuldades
tecnoldgicas e econdmicas de se reproduzir o ciclo ideal, tais como a impossibilidade de
comprimir liquido, a impossibilidade de rejeitar calor sem que os trocadores de calor
(condensador e evaporador) estejam submetidos a uma diferenca de temperatura (Tc>Tamb
para que o condensador rejeite calor e T.<Ty para que o evaporador absorva calor), a
existéncia de atrito no escoamento de refrigerante, e a inviabilidade econémica de um

dispositivo de expanséo que permita a recuperagéo do trabalho de compresséo.

Tais perdas podem ser quantificadas, de forma aproximada, através da comparacdo
entre os coeficientes de performance de um cassete de refrigeracdo calculados em situacoes
distintas: (i) ciclo ideal; (ii) ciclo ideal com trocadores de calor reais (i.e., Te<Tg € Te>Tamb); €
(i) ciclo real. Deve-se observar que, no caso (ii), apenas as irreversibilidades internas foram
mantidas e que, no caso (iii), todas as perdas foram computadas. As seguintes condic¢Oes de
operacdo, tipicas de cassetes de refrigeracéo, foram empregadas: Tg= 2°C; Tamp = 32,2°C; Te =
-10°C; T = 45°C. Nota-se uma reducdo em torno de 42% no COP do sistema para 0S casos
em que os trocadores de calor do ciclo ideal foram substituidos por trocadores de calor reais.
A comparagéo entre o COP do sistema real com o do ciclo ideal, denominada de eficiéncia de
refrigeracdo, mostra que o sistema de refrigeracdo apresenta um desempenho da ordem de
11% do desempenho méaximo que poderia ser obtido. Estes numeros mostram que 0S
trocadores de calor introduzem perdas termodindmicas no sistema de refrigeracdo da mesma

ordem das observadas para o compressor e o dispositivo de expansao.

As irreversibilidades introduzidas pelos trocadores de calor podem ser reduzidas

diminuindo-se a resisténcia térmica entre o ar e o refrigerante, através do aumento da area de
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troca de calor, A, do coeficiente global de transferéncia de calor, U, ou de ambos. No entanto,
o AT serd sempre diferente de zero, uma vez que para AT=0, U ou A deverdo tender ao
infinito, o que seria impraticvel. Para projetar adequadamente os trocadores de calor, faz-se
necessario, portanto, um estudo da influéncia dos pardmetros geométricos e operacionais
sobre o desempenho do componente e consequentemente sobre o COP e o custo do sistema.
De forma semelhante, as irreversibilidades internas podem ser reduzidas através do uso de
compressores mais eficientes, cuja sele¢do também depende de uma anélise de COP e custo
do sistema. A analise da influéncia das caracteristicas dos componentes sobre o0 COP e o custo

do cassete de refrigeracdo € o foco do presente trabalho.

1.4. Objetivos

Dada a importancia dos cassetes de refrigeracdo no cenério econdmico e energético
nacional, o objetivo principal deste trabalho reside numa metodologia para o projeto de
cassetes de refrigeragdo onde o0s componentes do cassete (condensador, evaporador,
compressor) sdo selecionados através de um algoritmo de otimizacdo baseado na simulacgéo
numérica do sistema. Com isso, pretende-se entender como e quais alteracbes podem levar a
melhoria de desempenho do sistema a fim de propor diferentes configuragdes de cassete que

priorizam performance, custo ou ambos.

A fim de atingir o objetivo principal, os seguintes objetivos especificos serdo

perseguidos:

i.  Desenvolver um modelo matemético para simular o comportamento termo-
hidraulico de condensadores e evaporadores tipo tubo-aleta com base nos
principios fundamentais da conservacdo da massa, energia e da quantidade de
movimento aplicados tanto ao dominio do ar como do fluido refrigerante.
Validar o modelo mateméatico dos trocadores de calor contra dados

experimentais confiaveis;

ii.  Propor um modelo matemético para simular o comportamento global do
sistema de refrigeracdo com base nos modelos dos trocadores de calor e em
modelos simplificados para o compressor e para a valvula de expanséo.
Realizar experimentos com cassetes de refrigeracdo com a finalidade de gerar

dados para o exercicio de validagdo do modelo.

iii.  Desenvolver critérios para avaliacho de desempenho de sistemas de

refrigeracdo que levam em conta tanto o COP como o custo do sistema.
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Realizar andlises de otimizagdo variando-se tanto as geometrias do
condensador e do evaporador como o tipo de compressor com base em

diferentes critérios de avaliacdo de desempenho;

iv.  Projetar, construir e testar, com base nos resultados obtidos, novos cassetes de
refrigeracdo que apresentem ganhos de desempenho e custo em relagdo ao
cassete atualmente disponivel no mercado. Consolidar a metodologia de

projeto.

Neste trabalho, adotou-se como referéncia um cassete de refrigeracdo produzido pela
empresa Whirlpool S.A. — Unidade Embraco, ilustrado na Figura 1.2. Este cassete possui as
dimensdes de 0,508 [m], 0,324 [m] e 0,559 [m] respectivamente para largura, altura e
profundidade, sendo classificado como “pequeno” de acordo com as normas SE-SP-200/201 e
SE-PR-202 a 204. A circulacéo de ar nos trocadores de calor é fornecida por dois ventiladores

axiais. Uma valvula de expansdo termostatica € empreganda como dispositivo de expanséo.

1.5. Estrutura da Dissertacéo

O presente documento foi estruturado em seis capitulos. O Capitulo 1 diz respeito a
presente introducdo. No Capitulo 2 é realizada uma revisdo bibliogréfica com foco nos
trabalhos disponiveis na literatura sobre modelacdo de trocadores de calor, simulacdo e
otimizacéao de sistemas de refrigeracdo. O Capitulo 3 apresenta as estratégias empregadas para
a modelacdo dos componentes e para a simulacéo do sistema de refrigeracdo. No Capitulo 4 é
apresentada a metodologia para otimizagdo do sistema de refrigeracdo. No Capitulo 5 séo
apresentados 0s aparatos experimentais bem como os procedimentos de testes empregados
para avaliar os desempenhos dos trocadores de calor, os ventiladores e os cassetes de
refrigeracdo. O Capitulo 6 mostra o exercicio de validagdo dos modelos e discute os
resultados relacionados com a otimizagdo do cassete. Finalmente, no Capitulo 7, sdo

apresentadas as conclusdes do trabalho bem como recomendagdes para investigagdes futuras.



2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

A revisdo bibliografica foi dividida em quatro partes. Inicialmente, sdo investigados
alguns trabalhos experimentais sobre a transferéncia de calor e a perda de carga em trocadores
de calor tipo tubo-aleta, bem como estratégias para aumentar o seu desempenho termo-
hidraulico. Em seguida, sdo analisados trabalhos com foco na modelacdo de trocadores de
calor, explorando efeitos de geometria sobre o desempenho. Na sequéncia, séo discutidos os
principais trabalhos sobre simulacéo de sistemas de refrigeragdo encontrados na literatura. Por
fim, sdo estudados trabalhos com foco na otimizagdo de sistemas de refrigeracdo e seus

componentes, buscando a maximizagdo de desempenho e/ou a minimizagéo dos custos.

2.1. Andlise Experimental de Trocadores de Calor

Escoamentos em trocadores de calor do tipo tubo-aleta geralmente envolvem
fendmenos complexos, tais como formacdo de vortices e recirculagbes, o que dificulta
qualquer solugdo analitica (Shah e Sekulic, 2003). Diante de tais dificuldades, correlacdes
empiricas sdo propostas tanto para o cdmputo dos coeficientes de transferéncia de calor —
expressos na forma do fator j de Colburn — como para os fatores de atrito, f. Tais parametros

séo definidos por (Kays e London, 1984):

Nu

= repr® - StPrY’ (2.1)

j

f — Amin pi,a +po,a |:2pi,aAp _

Aot 2p, G? (Ki'a +1- (Amin/Aface )2 )} +

(2.2)

po,a po,a

o 2o k)22

onde Anin € a area minima de passagem do ar na se¢do transversal, A € a &rea total externa
de troca de calor, A € a area de face do trocador de calor, p é a densidade do ar, K a

constante de perda de carga, G, é a velocidade massica de ar.

Uma vez conhecidos j e f, pode-se calcular respectivamente a taxa de transferéncia de

calor e a perda de carga no escoamento. Tais pardmetros sdo usualmente correlacionados
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como uma lei de poténcia envolvendo o nimero de Reynolds baseado no diametro hidraulico.
Em muitos casos, no entanto, correlacbes baseadas apenas no nimero de Reynolds ndo
fornecem resultados satisfatérios, de modo que parametros geométricos tais como
espacamento entre tubos e aletas precisam ser incluidos na correlagdo. A Tabela 2.1 resume
0s principais parametros geométricos empregados nas correlacdes de j e f encontrados na

literatura.

Tabela 2.1 — Principais parametros geométricos empregados nas correlagdes de j e f.

Wang et al. (1996) Abu et al. (1998) Kim et al. (1999) | Wang et al. (2000)

6f/d 6f/d 6f /Pf Amin/ Aface S11'/Slc7 Slr/SIQ Pf /Sn' Slr/SIQ
Ntio Ntio (Su/Si0)(d/Py) S¢/d Se/d Sy/d Ps /IDp 1/Ntyo
P/d Pdd | (51 /P)(Su/Nto) | Pr/d Pi/d | Pi/d P /d P /d

Na literetura podem ser encontrados varios trabalhos experimentais sobre transferéncia
de calor e perda de carga em trocadores de calor tipo tubo-aleta. Jacobi et al. (2001)
apresentaram recentemente uma revisao critica das principais correlagdes disponiveis e
concluiram que as correlacbes mais indicadas para aletas planas e tubos cilindricos (ver
Figura 2.1a) séo as de Wang e Chang (1998) para j e Wang et al. (1996) para f. Para aletas
com louver (i.e., aberturas na forma de venezianas) e tubos cilindricos (ver Figura 2.1 b), os
autores recomendaram a correlacdo de Wang et al. (1999), enquanto que para aletas wavy e

tubo cilindricos (ver Figura 2.1 c), a correlacdo de Wang et al. (1997) foi recomendada.

a) b) ©)

Figura 2.1 — Caracteristicas geomeétricas de diferentes tipos de aletas: a) plana; b) louver e c) wavy
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Aletas planas s&o muito utilizadas em trocadores de calor compactos pela facilidade de
fabricagdo e baixo custo. Aletas com louver e wavy séo, por sua vez, empregadas com a
finalidade de aumentar a taxa de transferéncia de calor por convecgéo do lado do ar (fator j)

em virtude da separagdo do escoamento, o que produz como efeito colateral um aumento de f.

Wang et al. (1996) realizaram testes experimentais com 15 amostras de trocadores de
calor tubo-aleta com diferentes pardmetros geométricos, incluindo o nimero de fileiras de
tubos, a espessura e o espacamento entre as aletas. Os resultados foram apresentados
correlacionando-se j e f como o niimero de Reynolds, para uma faixa de vazdo de 300 m*h a
7500 m®h. Verificou-se que o espacamento entre aletas ndo afeta o coeficiente de
transferéncia de calor, que o nimero de fileiras de tubos tem efeito negligenciavel sobre o
fator de atrito e que a espessura das aletas afeta pouco o coeficiente de transferéncia de calor e

o fator de atrito.

Wang e Chang (1998) testaram experimentalmente 11 amostras de trocadores de calor
tipo tubo-aleta a fim de avaliar tanto a taxa de transferéncia de calor como a perda de carga.
Foram variados o espagamento entre as aletas, o didmetro dos tubos e 0s espagamentos
longitudinal e transversal dos tubos. As amostras foram testadas também com um
revestimento hidrofilico, para verificar o comportamento termo-hidrulico do trocador com a
presenca de um filme de agua sobre a regido aletada. Analisando os resultados experimentais,
Wang e Chang (1998) concluiram que a superficie com revestimento hidrofilico tem efeitos
negligenciavies sobre o coeficiente de transferéncia de calor, embora a perda de carga seja de
15% a 40% maior do que nas superficies sem o revestimento. Tais testes foram conduzidos a
vazdo contante. Caso o efeito do ventilador fosse levado em conta, a perda de carga reduziria
a vazdo, o que certamente afetaria a transferéncia de calor. Estes autores também propuseram
modificagdes nas correlagdes para o fator j propostas por Gray e Weeb (1986), mostrando
uma boa concordancia tanto com os dados por eles gerados quanto com os dados originais de
Gray e Webb (1986).

Abu-Madi et al. (1998) avaliaram 28 trocadores de calor variando o nimero de fileiras
de tubos, a espessura das aletas, o espagcamento entre as aletas, o espagcamento entre tubos na
transversal e longitudinal e o tipo de aleta (plana e wavy). Os experimentos foram realizados
em um tunel de vento aberto com circulacdo de agua quente pelos tubos. A velocidade de face
foi variada entre 1 e 20 m/s. Os parametros j e f foram correlacionados com o nimero de
Reynolds e com pardmetros geomeétricos. Como conclusdo, observou-se que trocadores de

calor com aletas corrugadas apresentam j e f superiores aos de trocadores com aletas planas.
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Observou-se ainda que j e f aumentam com a reducéo do espagamento entre aletas, e que este

efeito € maior para niumeros de Reynolds mais elevados.

Wang et al. (2000) testaram 18 diferentes trocadores de calor com aletas planas.
Foram variados o nimero de fileiras de tubos, o espacamento entre as aletas e o didmetro
externo do tubo. A bancada de testes, formada por um tdnel de vento aberto e por um circuito
de &gua quente, apresentou uma diferenca méaxima de capacidade entre o lado do ar e o lado
da agua inferior a 3%. Os dados foram processados através do método e-NUT (Kays e
London, 1984). Os autores observaram que para trocadores com quatro fileiras de tubos, o
espacamento entre as aletas ndo afeta o parametro j. Por outro lado, para trocadores com uma
e duas fileiras de tubos, j diminui significativamente com o aumento do espagcamento entre as
aletas. A influéncia do numero de fileiras de tubos sobre j se mostrou significativa apenas
para Reynolds superior a 3.000, quando se observou uma diminui¢éo de j com o aumento do

nimero de fileiras.

Weber (2007) construiu uma bancada experimental para avaliar a performance termo-
hidraulica de condensadores do tipo tubo-aleta para aplicagdes de refrigeracdo comercial. A
bancada consiste basicamente de dois circuitos: um de ar e outro de fluido refrigerante, ambos
permitindo a medicdo da taxa de calor dissipado pelo condensador. A diferenca entre as
capacidades de troca de calor medidas pelo lado do ar e pelo lado do refrigerante mostrou-se
inferior a 5%. Efeitos do processo de fabricacdo, espagamento entre aletas, tipo de aleta,

presenca do louver e tipo de borda foram explorados experimentalmente pelo autor.

Instigado pelo trabalho de Chen e Ren (1988), Weber (2007) observou ainda que ndo
ha unanimidade entre os trabalhos mencionados em relagdo aos efeitos dos pardmetros
geométricos sobre o desempenho termo-hidraulico dos trocadores de calor tipo tubo-aleta. A
Tabela 2.1, por exemplo, mostra que existem discrepancias entre combinagdes de parametros
geométricos empregados nas correlacBes de j e f. Além disso, as correlagbes para 0s
pardmetros j e f podem ser empregadas apenas quando as caracteristicas geométricas e
operacionais dos trocadores de calor se enquadram dentro das suas faixas de validade. Diante
destes fatos, fica evidente a necessidade de um trabalho experimental para selecionar as
correlagbes mais indicadas para uma dada aplicagdo, tais como os condensadores e
evaporadores de cassetes de refrigeragdo, foco do presente trabalho. Esse estudo foi
desenvolvido com base no aparato construido por Weber (2007) e disponivel no Instituto
Nacional de Ciéncia e Tecnologia em Refrigeracdo e Termofisica da Universidade Federal de
Santa Catarina (POLO/UFSC).
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2.2. Modelagéo de Trocadores de Calor

De forma complementar as correlagdes empiricas, o desempenho de trocadores de
calor tubo-aleta pode também ser avaliado por meio de modelos matematicos que permitem a

analise tanto do escoamento de ar como do fluido refrigerante.

A modelagem matemética de trocadores de calor tem sido motivo de inimeros
trabalhos da literatura. As técnicas mais modernas de modelagem, segundo Hermes (2006),
sdo baseadas nos principios de conservacdo aplicados a cada um dos sub-dominios do
trocador de calor: escoamento de refrigerante no interior da tubulagdo, transferéncia de calor
na superficie aletada e escoamento externo de ar. Dependendo dos estados do refrigerante no
interior do trocador de calor e de como variam as propriedades de interesse em cada uma das
suas regides caracteristicas, os modelos podem ser classificados em: (i) globais; (ii) zonais;
(iii) tubo-por-tubo, (iv) distribuidos unidimensionais e (v) distribuidos tridimensionais ou
CFD (do inglés, Dindmica dos Fluidos Computacional). A principal diferenca entre os
modelos est4 relacionada a discretizagdo do dominio. Em geral, quanto mais detalhada a
discretizacdo, mais complexa é a modelagem e mais tempo é necessario para solucdo das
equacdes. A Figura 2.2 ilustra os trés principais tipos de discretizagdo empregados em

modelos de trocadores de calor: global, tubo-por-tubo e distribuido unidimensional.

Figura 2.2 — Representacgdo de algumas metodologias de modelagdo de trocadores de calor: a) global, b) tubo-
por-tubo e c) distribuido.

Segundo a abordagem global, o trocador de calor é tratado como um Unico volume de
controle formado por dois dominios, um representado pelo escoamento de ar e outro pelo de
refrigerante (ver Figura 2.2 a). Exemplos de modelos globais s&o observados nos trabalhos de
Melo et al. (1988) e Jacobsen (1995). A principal diferenga entre os modelos zonais e 0s

globais consiste na sub-divisdo do dominio do refrigerante de acordo com as regides do
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escoamento como, por exemplo, regides de desuperaquecimento, saturagéo e sub-resfriamento
presentes no condensador. Exemplos de modelos zonais sdo encontrados em Rajendran e Pate
(1986) e Lunardi (1991).

A técnica denominada tubo-por-tubo foi originalmente proposta por Chi (1979) e
posteriormente modificada por Domanski (1991) e Lee e Domanski (1997). De acordo com
essa metodologia, os escoamentos de ar e de refrigerante em cada tubo do trocador de calor
sdo modelados através de balancos de massa, energia e quantidade de movimento (ver Figura
2.2 b). Os modelos distribuidos unidimensionais permitem, por sua vez, a determinagdo das
propriedades de interesse ao longo de todo o dominio, sendo por este motivo empregado
quando se precisa determinar 0s graus de superaguecimento e sub-resfriamento com maior
precisdo. Essa abordagem preserva a informacdo do circuito da serpentina, uma vez que o
trocador de calor é dividido em pequenos elementos de volume ndo sobrepostos (ver Figura
2.2 c), de modo que a condigdo do ar na entrada (temperatura e velocidade) de cada volume
de controle é entdo uma funcdo da posicdo longitudinal e transversal ao escoamento. Dos
trabalhos que empregam tal estratégia, destacam-se os de Judge e Radermacher (1997),
Bensafi et al. (1997), Vardhan e Dhar (1998), Corberan e Melon (1998), Liang et al. (2001),
Aprea e Renno (2002), Jiang et al. (2006), Garcia et al. (2007a, 2007b), Ge e Cropper (2008).

A modelacdo através de técnicas de CFD é empregada quando se deseja estudar
efeitos locais nos escoamentos de ar e/ou refrigerante. Nestes casos, as equagdes de
conservagdo da massa, energia e quantidade de movimento séo resolvidas para diversos
elementos de volume distribuidos tridimensionalmente ao longo do escoamento, de modo que

correlacdes empiricas j e f ndo sdo necessarias, como nas demais técnicas apresentadas.

Existem na literatura diversos trabalhos que tratam da modelacéo de trocadores de
calor tubo-aleta. A Tabela 2.2 resume 0s mais significativos, permitindo observar que sdo
raros 0os modelos “disponiveis” que levam em conta o acoplamento hidrodindmico entre o
ventilador e o trocador de calor. A avaliagdo do componente “isolado” ndo permite identificar,
dentro das inumeras possibilidades de vazéo, qual o melhor projeto de trocador de calor para
uma aplicacdo especifica. Neste contexto, optou-se no presente trabalho por desenvolver um
modelo matematico distribuido unidimensional para simular o comportamento termo-
hidraulico de trocadores de calor tubo-aleta, incluindo o acoplamento hidrodindmico com o

ventilador, como serda mostrado no Capitulo 3.
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Tabela 2.2 — Caracteristicas de alguns modelos para simulagéo de trocadores de calor.
. Acesso ao | Refrigerantes | Metodologia | Regime de | Ventilador
Autor Origem P - = - =
codigo fonte | avaliados de modelagdo | validacdo | acoplado
Domanski x . =
EUA nao diversos tubo-por-tubo | permanente nao
(1991)
Judge e(?gag%rmacher EUA nao diversos distribuido permanente nao
Bensafi et al Franca nao diversos distribuido permanente nao
(1997)
vardhan e Dhar India nao ndo consta tubo-por-tubo | ndo consta nao
(1998)
Corbe(rlaggg)Melon Espanha nao HFC-134a distribuido permanente nao
Lla(ggoei)al. Cingapura nao HFC-134a distribuido permanente sim
Aprea e Renno g ~ T . =
(2002) Itélia nao R22 ditribuido transiente nao
Domanski EUA nao diversos tubo-por-tubo | permanente nao
(2003) p p
Garcia et al. = s ~
(2007a, 2007b) Espanha nao R22 e R290 distribuido permanente nao
Ge e Cropper Reino Unid ~ co distribuid =
(2008) eino Unido nao 2 istribuido permanente nao

2.3. Modelagéo de Sistemas de Refrigeracéo

Diversas abordagens sdo empregadas na simulacdo de sistemas de refrigeragéo.
Dependendo da aplicacdo, dos componentes envolvidos, do regime de trabalho, dentre outros
fatores, a modelacdo pode ser mais ou menos complexa. S&o varios os trabalhos disponiveis
na literatura relacionados a simulagdo numérica de sistemas de refrigeracdo em regime
permanente (Domanski e Didion, 1983; Klein, 1998, Stewart et al., 2005; Jiang et al., 2006;
Gholap e Khan, 2007), dos quais se destacam os estudos apresentados por Gongalves et al.
(2009) e Hermes et al. (2009), que fazem uso dos principios fundamentais da conservacdo
juntamente com informacdes empiricas para simular sistemas de refrigeragdo com um custo
computacional reduzido. A metodologia consiste em substituir as equagdes de conservacdo da
massa local (igualdade entre as vazdes massicas de refrigerante que escoam no compressor e
no dispositivo de expanséo) e global (massa de refrigerante no sistema selado) por graus de

superaquecimento e de sub-resfriamento prescritos. Tal metodologia foi adotada no presente
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trabalho em virtude da vantagem de ajustar automaticamente a carga de refrigerante e o
dispositivo de expansdo a condi¢des de projeto pré-definidas, dadas pelos graus de
superaquecimento no evaporador e pelo grau de sub-resfriamento no condensador. Com isto,
0 tempo de convergéncia é drasticamente reduzido, tornando a otimizacdo possivel de ser

realizada.

2.4. Otimizacao de Sistemas de Refrigeragdo e Componentes

De acordo com Stoecker (1989), otimizag&o é o processo onde se procura encontrar as
condi¢Bes que maximizam ou minimizam uma fungdo segundo uma série de restricdes. Neste
processo, escolhe-se uma fungéo do problema a ser maximizada ou minimizada (a funcéo
objetivo) mediante a manutencdo de uma ou mais varidveis (as restricdes). Nas analises de
sistemas de refrigeracdo, as fungdes objetivo sdo comumente chamadas de CADs (Critérios de
Avaliacdo de Desempenho). Tradicionalmente, quando empregados no nivel do componente,
0s CADs sdo usados para comparagdes entre diferentes trocadores. Alguns exemplos de tais
CADs sdo (Webb, 1994): (i) reducdo da area de transferéncia de calor para mesma taxa de
transferéncia de troca e perda de carga; (ii) reducéo da diferenca média logaritmica de
temperatura para mesma taxa e area de transferéncia de calor; (iii) aumento da taxa para uma
mesma area de transferéncia de calor; e (iv) reducdo da perda de carga para mesma taxa e area

de transferéncia de calor.

Em um dos primeiros trabalhos associados a otimizacéo de sistemas de refrigeragdo e
de seus componentes, Bansal e Chin (2003) modelaram e testaram um condensador arame-
sobre-tubo em condic@es tipicas de refrigeradores domeésticos. A taxa de transferéncia de
calor por unidade de massa foi otimizada variando-se o diametro e o espacamento dos tubos e
dos arames. A fim de encontrar uma solugdo mais econdmica, 0S autores propuseram um
critério de avaliagdo de desempenho, denominado f,. Este CAD foi definido como o quociente
entre a taxa de transferéncia de calor por unidade de massa do condensador otimizado pela

taxa de transferéncia de calor por unidade de massa do condensador original:

¢ Q™

IV (2.3)

onde Q e M séo respectivamente a taxa de transferéncia de calor e a massa de material
empregado na fabricagdo do trocador de calor. Os super-indicies * e 0 séo relacionados,

respectivamente, ao projeto otimizado e ao original.
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Assim, para uma melhor taxa de transferéncia de calor por unidade de massa, é
desejado que f, > 1. Com base no CAD proposto, 0s autores apresentaram trés propostas de
condensador. Para uma avaliagdo mais realista, os autores deveriam ter acoplado o
componente ao sistema de refrigeracéo.

Stewart et al. (2005) apresentaram uma metodologia de otimizagéo para o projeto de
trocadores de calor tubo-aleta utilizados em condicionadores de ar residenciais. Os autores
modelaram o sistema de refrigeracéo e otimizaram os pardmetros geométricos do condensador
tendo como funcdo objetivo o proprio COP do sistema. Através da otimizacdo os autores
conseguiram encontrar um condensador com redugdo de 23% da massa, mantendo o mesmo
COP.

Gholap e Khan (2007) realizaram um estudo empregando multi-fungdes objetivos,
levando em conta ndo s6 a minimiza¢do do consumo de energia do sistema de refrigeracdo
mas também dos custos de material. Os autores apresentaram dois projetos otimizados para 0s
condensadores. A primeira solugdo apresentou uma reducéo de 9% do consumo de energia do
sistema com aumento de 50% no custo de material em relagdo ao condensador original. A
segunda solugdo mostrou um aumento de 6% no consumo de energia do sistema com redugéo
de 42% no custo do material. Os autores também apresentaram um método eficaz para
encontrar um conjunto de varidveis de projeto que permita estimar a melhor concepcéo de

solucdes para o condensador na presenca das duas fungdes objetivos concorrentes.

Waltrich (2008) propds uma metodologia de otimizagdo para avaliar o desempenho de
um conceito alternativo de evaporador. Neste evaporador, a area de secdo transversal do lado
do ar diminui com a distancia da regido de entrada, causando a aceleragdo do escoamento e
promovendo um aumento no coeficiente de transferéncia de calor do lado ar. Um estudo de
otimizacdo foi realizado com o objetivo de obter uma configuragcdo otimizada para tal
evaporador aplicado a um refrigerador doméstico. Foi desenvolvido um modelo especifico
para 0 componente e este foi acoplado a um modelo simplificado de um refrigerador
domeéstico. Os resultados numéricos dos modelos do evaporador e do sistema de refrigeracéo
foram validados atraves da comparagdo com dados experimentais, verificando-se uma
concordancia na faixa de erro de +15%. Através dos resultados das otimizacOes foi possivel
constatar reducdes de massa do evaporador de até 40%, com uma redugdo no COP do sistema

de apenas 1%.

Mostrou-se nesta se¢do que os CADs suprem determinados objetivos especificos,
podendo ser formulados de diferentes maneiras. Varios trabalhos selecionados da literatura

referem-se a otimizagcdo de apenas um dos trocadores de calor. Entretanto, nenhum destes
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inclui a selecdo do compressor nas suas analises de otimiza¢Ges nem, tampouco, a otimizagdo
do condensador e do evaporador de forma simultanea. Além disso, existe uma escassez de
trabalhos relacionados especificamente a projeto e otimizagdo de cassetes de refrigeragdo

comercial. O presente trabalho pretende preencher todas estas lacunas.

2.5. Escopo do Trabalho

A revisdo bibliografica revelou a auséncia de trabalhos relacionados ao projetos e/ou
otimizacdo dos componetes (evaporador, condensador e compressor) de cassetes de
refrigeracdo. Além disso, sdo raros os trabalhos que utilizam modelos de trocadores de calor
com ventiladores acoplados para avaliar os efeitos causados por alteragdes nos parametros de
projetos. A avaliacdo dos trocadores de calor “isolados” ndo permite identificar, dentro das
inimeras possibilidades, qual o melhor projeto de trocador de calor para uma aplicacdo
especifica. Portanto, o presente trabalho pretende propor uma metodologia para o projeto e
otimizacdo de cassetes de refrigeracdo e verificar sua validade com base em andlises

experimentais.



3. MODELAGEM MATEMATICA

3.1. Aspectos Gerais

A maneira tradicional de analisar o desempenho de um cassete de refrigeragéo consiste
na realizagdo de testes experimentais normalizados em regime permanente (SE-SP-200/201 e
SE-PR-202 a 204). Além de dispendiosos, tais ensaios exigem um periodo de tempo
considerdvel. No entanto, o advento do computador digital possibilitou a simulacdo desses
testes através da solucéo de equagdes que representam o comportamento fisico do cassete de
refrigeracdo. Além de reduzir a quantidade de ensaios necessérios, a simulacdo é
significativamente mais barata e rdpida, de modo que alteracbes no produto podem ser

avaliadas sem a necessidade de protdtipos.

Na modelacéo de sistemas térmicos, sdo empregadas: (i) leis fisicas, como as equacdes
da conservagdo da massa, da quantidade de movimento e da energia; (ii) equagdes
constitutivas, como as propriedades termodindmicas e termofisicas das substancias; e (iii)
equacOes auxiliares, como as relacbes geométricas e correlacdes empiricas. A partir dessas
informagBes obtém-se um sistema de equacbes que permite a simulacdo do sistema. No
entanto, a simulacdo do sistema térmico requer que modelos matematicos sejam
desenvolvidos para cada um dos seus componentes e, uma vez que eles estéo interconectados,
qualquer alteracdo em um deles pode afetar o desempenho dos demais e do sistema como um

todo.

A estratégia de modelacdo do sistema de refrigeracdo empregada neste trabalho segue,
em linhas gerais, a metodologia proposta por Hermes et al. (2009), onde sub-modelos foram
desenvolvidos para todos os componentes do cassete (ver Figura 3.1), a saber: compressor,
pré-condensador, trocadores de calor (condensador e evaporador) com os ventiladores
integrados, dispositivo de expansdo e trocador de calor linha de liquido — linha de succéo.

Cada um desses sub-modelos seré detalhado a seguir.
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Figura 3.1 — Acoplamento entre os sub-modelos e diagrama p-h do do cassete de refrigeracéo.

Evaporador

3.2. Modelo dos Trocadores de Calor

Os trocadores de calor (evaporador e condensador) empregados em cassetes de
refrigeracdo séo classificados como tubo-aleta com escoamento cruzado — um fluido escoa
perpendicularmente ao outro — e ndo misturado, pois as aletas impedem o movimento na
direcdo transversal ao escoamento. O desenvolvimento de modelos mateméticos para a
analise numérica de trocadores de calor tipo tubo-aleta envolve a solugdo dos escoamentos de
ar e fluido refrigerante bem como da difusdo de calor nas paredes do trocador de calor. Tais
fendmenos sdo governados pelas equagbes de conservagdo da massa, da quantidade de
movimento e da energia, cuja solucéo é complexa e exige um elevado esfor¢o computacional.
A fim de balancear precisdo com complexidade matemaética, 0 modelo do trocador de calor foi
dividido em dois sub-modelos: térmico e hidraulico. O primeiro calcula a transferéncia de
calor e os estados termodinamicos das correntes de ar e de fluido refrigerante localmente ao
longo do trocador de calor, enquanto o segundo determina a vazdo de ar insuflada pelo

ventilador. Ambos séo descritos a seguir.
3.2.1. Sub-modelo térmico

O sub-modelo térmico foi desenvolvido em dois dominios: ar e fluido refrigerante. As
resisténcias térmicas devidas ao contato entre tubos e aletas, as incrustagdes e a condugdo de
calor na parede do tubo foram desprezadas, uma vez que o numero de Biot é pequeno
(Bi~10°). Em ambos o0s casos, 0s escoamentos foram modelados como sendo

unidimensionais, em regime permanente e puramente advectivos na dire¢cdo do escoamento,
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uma vez que o nimerto de Péclét é elevado (Pe~10%). Desta forma, os escoamentos de fluido
refrigerante e de ar foram modelados apenas com base nos seguintes balangos de energia

aplicados ao volume de controle ilustrado na Figura 3.2:
mr(hi r ho,r )+ ch =0 (31)

Mg C (Ti,a _To,a)_ ch =0 (32)

avc~p.a

onde m, e m,, SA0 respectivamente as vazdes massicas de fluido refrigerante e de ar que
escoam no volume de controle vc [kg/s], h, a entalpia especifica do fluido refrigerante [J/kg] e
Q.c a taxa de transferéncia de calor [W]. A taxa de transferéncia de calor foi calculada com

base no conceito de efetividade aplicado localmente em cada volume de controle:

ch = iSCmin(Ti,q _Ti,f ) (33)

onde “+” deve ser lido como “~" quando o refrigerante perde calor para o ar (condensador) e
como “+” quando o refrigerante ganha calor do ar (evaporador). Em adi¢do, Cpin=min(mCp,
MavcCpa) representa a capacidade térmica minima [W/K], Teq € Ter  representam
respectivamente as temperaturas nas entradas das correntes quente e fria [K]. A efetividade do
volume de controle, ¢, foi calculada através da seguinte expressdo para escoamentos cruzados,

correntes ndo-misturadas e em Unico passe (Kays e London, 1984):

0,22

e=1- exp{uc—

r

(exp(- C,NUT 0”)-1)} (3.4)

onde C;=Cpin/Cmax € NUT=UA/Ci, € 0 nUmero de unidades de transferéncia. A condutancia

de cada volume de controle, UA, foi calculada por:

UA™ = (o, A + o, (A +1, A ) (35)

onde « é o coeficiente de transferéncia de calor e 7 € a eficiéncia da aleta, calculada por:

- tanh(wd,, /2) (3.6)
! ad,, /2

onde deq € um didmetro equivalente (Schmidt, 1945) e w é definido por,

e | 2% (3.7)

onde ks e Jr representam, respectivamente, a condutividade térmica e a espessura da aleta.
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Figura 3.2 — Modelo fisico do trocador de calor.

As equacgOes (3.1) a (3.5) foram resolvidas ao longo do escoamento de fluido
refrigerante (ver Figura 3.2) assumindo que cada volume de controle se comporta como um
trocador de calor independente. Assim, embora os escoamentos de ar e de refrigerante tenham
sido tratados como unidimensionais, 0 modelo do trocador de calor é capaz de captar efeitos
multidimensionais, tais com o a posigdo relativa entre os tubos, por onde circula o

refrigerante, e o escoamento de ar.

3.2.2. Sub-modelo hidraulico

Perda de carga no escoamento de fluido refrigerante

De um modo geral, a queda de pressdo no lado do fluido refrigerante é determinanda
levando-se em conta a fricgdo e aceleracdo do escoamento no interior do tubo. No entanto,
neste trabalho, considerou-se apenas a parcela de atrito, que é predominante. Assim, a queda

de pressdo pode ser estimada através da seguinte equag&o:

Ap_ ()G .
AL Z(dj[pxj ¢9

onde o indice k se refere as fases de liquido a de vapor. Para as regies monofasicas puras
(vapor superaquecido e liquido sub-resfriado), a fator de atrito foi calculado através da
seguinte expressdo proposta por Petukhov (1970) para uma ampla faixa de numero de

Reynolds:

f. =[0,79In(Re)-164]* (3.9)
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Tal formulagéo foi empregada tanto para os trechos retos de tubulagdo como para as

curvas que conectam os tubos (ver Figura 3.3), doravante denominadas de “bengalas” (D=2r).

Para o célculo da queda de pressdo na regido biféasica, empregou-se a formulagdo de
Muller-Steinhagen e Heck (1986) para os trechos retos de tubulacdo, que foi adaptada por
Domanski e Hermes (2008) para calcular a perda de carga em escoamentos bifasicos nas

bengalas. Assim, para os trechos retos, a perda de carga foi calculada por:

_|9p gy b _dp (1—x)”3+%
N T R T dL

dL|,
onde o indice rp se refere a queda de presséo nos tubos retos paralelos, e f, é dado por

Ap

x3 3.1
AL (3.10)

\

\

f, =0079Re” (3.11)

onde o indice x se refere as fases de liquido ou de vapor.

| <4mmx  direcio do fluxo

«— Bengalas (curva 180°) tubos retos paralelos

D=2r

Figura 3.3 — Desenho esquematico dos tubos retos paralelos e bengalas

A queda de pressdo nas bengalas possui magnitude similar as encontradas nos tubos
retos, motivo pelo qual Domanski e Hermes (2008) propuseram com base no teorma dos P1 de
Buckinham um fator multiplicativo de curvatura, A, para a correlagdo da queda de pressao

para tubos retos de Muller-Steinhagen e Heck (1986):

0,59 0,22 0,27 -0,69
A=52 .103[%j (1 - j [ﬂj (ﬁj (3.12)
H, X P, d

onde o primeiro grupo € o nimero de Reynods que avalia a influéncia da velocidade do vapor,
enquanto o segundo e o terceiro grupos estdo relacionados a distribuicdo de massa em cada

fase. O ultimo termo avalia os efeitos de curvatura nas bengalas.

Perda de carga no escoamento de ar
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O sub-modelo hidraulico é necessario nao sé para determinar a perda de pressao no
trocador de calor, mas principalmente para estabelecer a vazéo de ar que sera fornecida pelo
ventilador no ponto de operagdo do sistema de ventilagdo formado por ventilador, dutos,
trocador de calor e demais acessorios. Como mostra a Figura 3.4, tanto a pressdo estatica
fornecida pelo ventilador quanto a queda de presséo do sistema séo dependentes da vazéo de
ar. No caso do ventilador, quanto maior a presséo estatica menor sera a vazdo de ar deslocada.
Por outro lado, quando se trata do trocador de calor ou de um sistema de dutos, filtros e

demais acessorios, quanto maior a vazao de ar, maior a perda de carga.

AP

Sistema /

Trocador de
calor
Ponto de operagéo i
real

Ponto de operacéo
teérico

Ventilador

Vazao
Figura 3.4 — Curvas caracteristicas do ventilador, trocador de calor e sistema.

A selecdo de um ventilador deve ser realizada a partir das especificagfes de vazdo de
ar e de pressdo estatica. A vazdo de ar necessaria a um trocador de calor é obtida durante o
seu dimensionamento térmico. A partir de uma determinada taxa de transferéncia de calor
absorvida no evaporador ou dissipada no condensador, pode-se obter a vazdo de ar necessaria

nesses componentes.

A vazdo de ar fornecida pelo ventilador € dependente das perdas de carga impostas
pelo trocador de calor, pelos dutos e por outros acessorios. O cassete de refrigeracdo tem dois
circuitos de ar independentes. Um circuito fechado — que envolve o evaporador, dutos de
insuflamento, gabinete, duto de retorno, coifa e ventilador do evaporador —, e um circuito
aberto que envolve o condensador, coifa, ventilador do condensador e dutos de saidas de ar.

Ambos sdo representados esquematicamente na Figura 3.5.
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Figura 3.5 — Trajeto de ar nos trocadores de calor do cassete de refrigeracdo: a) esquema do fluxo de ar e b)
analogia com resisténcias elétricas.

A variagdo de pressdo na regido compreendida entre a succdo e a descarga do
ventilador do evaporador foi calculada por:

Ap,. = APy, = AP, 5+ ADy (3.13)

onde o termo Ap, , corresponde & perda de pressdo no evaporador e 0 termo Ap,, a perda de
pressdo no compartimento refrigerado (ver Figura 3.5).
A variacdo de pressdo na regido compreendida entre a succdo e a descarga do

ventilador do condensador foi calculada por:

Apv,c = Ape-7 = Aps-e + Ap7-8 (3-14)

onde o termo Ap,, corresponde a perda de pressdo no condensador e 0 termo Ap,,

corresponde a perda de pressao devido a contracdo do escoamento do ar na regido de saida do

cassete (ver Figura 3.5).

A perda de carga do lado do ar em cada trecho dos circuitos representados na Figura
3.5 foi modelada através da seguinte expressao:

Ap =%Kpav§ (3.15)

onde a constante de perda de carga, K, foi obtida experimentalmente com base em ensaios
realizados tunel de vento especifico (ver Capitulo 5 e Apéndice ).
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Os ventiladores do sistema (tanto do evaporador quanto do condensador) foram
modelados com base em suas curvas caracteristicas de pressdo Ap, e de eficiéncia 7, , obtidas

através de um tunel de vento, e ajustadas na forma de polindémios:

Apv = iaim; (316)
i=0
R 3.17)
n = bima (

onde 7, é a eficiéncia do ventilador. A poténcia de bombeamento do ventilador, grandeza
importante na selegdo desse componente, foi calculada por:

w Ap,  2m, (3.18)

v nv pi,a+po,a

3.2.3. Implementagdo computacional

A metodologia adotada para a implementacdo computacional do modelo do trocador
de calor consiste em dividi-lo em volumes de controle, VC, ndo sobrepostos na dire¢do do
escoamento de fluido refrigerante, como mostra a Figura 3.6, de modo que tanto a taxa de
transferéncia de calor como a queda de presséo séo calculadas em cada volume de controle
como se este fosse um trocador de calor independente. Os volumes de controle séo entdo
distribuidos nos trés eixos de coordenadas, nas direcOes paralela (i) e transversal (j) ao
escoamento de ar e na direcdo paralela ao escoamento de refrigerante (k), como mostra a

Figura 3.6.

1L 2 K k=1, 2 3 4 kk=5
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Figura 3.6 — Sistema de coordenadas empregado na modelacéo.
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Desta forma, a posicdo de cada volume de controle no interior do trocador de calor €
determinada pelas coordenadas i, j e k, como mostrado na Figura 3.6. Cada tubo é dividido em
volumes de controle, todos com o mesmo comprimento elementar. A discretizagdo, que tem
inicio na entrada de fluido refrigerante (i=1, j=1 e k=1), prossegue no sentido do escoamento
do fluido refrigerante até o final do primeiro tubo (i=1, j=1 e k=kk), passando para o tubo
seguinte de acordo com a circuitagem estabelecida pelo usuéario, como ilustrado na Figura 3.7.
O processo se repete de tubo em tubo até alcangar o ultimo volume de controle, que
corresponde a regido de saida do fluido refrigerante. O sentido do escoamento em cada tubo é
diferenciado por meio do vetor sentido de escoamento, S[n], onde n é o nimero do tubo.
Quando n tem escoamento entrando no plano da folha (ver Figura 3.7), o valor armazenado na
respectiva posicéo de S[n] é positivo (+1); por outro lado, se estiver saindo do plano da folha,
o valor serd negativo (-1). Para a definicdo da circuitagem, os nimeros dos tubos s&o
informados pelo usuério na matriz OT([i,j], cujos elementos correspondem & posi¢do espacial

do tubo no trocador de calor.
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Figura 3.7 — Implementacdo computacional da circuitagem do trocador de calor.

A Figura 3.7 mostra um exemplo de circuitagem com 30 tubos. No primeiro tubo (OT
[1,1]), o escoamento do refrigerante entra no plano da folha, enquanto que no segundo (OT
[2,1]), o escoamento sai do plano da folha. Este processo se repete até o Ultimo tubo (OT
[1,30]). Para cada volume de controle, existem variaveis de entrada que devem ser informadas
(temperatura do ar e entalpia do refrigerante) e variaveis de saida que s&o obtidas apds a
solucdo das equacOes governantes. As varidveis de saida s&o utilizadas como dados de entrada

para 0 volume seguinte. A vazdo de ar para cada volume de controle, m,.c, é calculada
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dividindo-se a vazao de ar total, m,, pelo nimero de elementos na face do trocador de calor. A
taxa total de transferéncia de calor é obtida pela soma das taxas de calor locais em cada

volume de controle. A pressdo do refrigerante deve ser fornecida como dado de entrada.

3.2.4. Algoritmo de solugéo

O algoritmo de solugéo se baseia em dois lagos principais, como mostra a Figura 3.8.
No primeiro, um processo iterativo é utilizado para resolver as equacdes (2.2), (3.13) e (3.14)
a fim de encontrar a vazéo total de ar deslocada pelos ventiladores no ponto de operagdo em
cada trocador de calor. No segundo, as equacdes (3.1) a (3.12) séo resolvidas para cada
volume de controle, de acordo com um processo de marcha que segue 0 circuito de
refrigerante. A marcha é feita em dois passos. Primeiramente, resolve-se o escoamento de
refrigerante com temperaturas do ar estimadas. Em seguida, as temperaturas do ar séo
corrigidas pela equacdo (3.2). Tal procedimento se repete até a convergéncia, obtida quando o
maddulo da maior diferenca de temperatura entre duas iteracdes sucessivas for inferior 4 0,1°C.
As propriedades do ar e do refrigerante foram calculadas através do programa REFPROP7
(Lemmon et al., 1998) acoplado a plataforma EES (Klein, 2004).
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Figura 3.8 — Algoritmo de solugao.
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3.2.5. Coeficientes para transferéncia de calor e perda de carga

O fechamento do sistema de equagBes depende de correlagbes empiricas para 0s
coeficientes de transferéncia de calor e para o fator de atrito. Existem diversas correlagGes da
literatura que sdo empregadas para determinar os coeficientes de transferéncia de calor e fator
de atrito, as quais devem ser selecionadas levando-se em consideragdo o tipo de trocador de
calor, o tipo de aletas e a faixa de aplicagdo. A Tabela 3.1 mostra a faixa de aplicacdo das
principais correlacdes disponiveis para trocadores de calor tubo-aleta com aleta plana (Jacobi
et al., 2001).

Tabela 3.1 — Faixa de aplicacdo das correlagdes.

Autor Re St Sy Sio Ntio d Or
[-] [mm] [mm] [mm] [-] [mm] [mm]
min| max | min |max| min | max | min | max [min|max| min | max | min | max
W?{‘gg‘zt)a" 200 | 6000 |1,77]3,21 254 22,00 2| 6 10,23 |0,1300,200
Abu et al.
(100g) |20 | 6000 | 1,64|2,65|19,00| 2540 16,00 |22,00| 1 | 4 9,96 [0,120(0,130
Kzngtg)al' 100| 7000 |1,22(8,70|20,32|50,80 | 12,70 |43,99| 1 | 6 [7,30|19,30|0,110 0,406
W?ggozt)a" 200 | 10000 | 1,19 8,70| 17,70 | 31,75 | 12,40 |27,50| 1 | 6 |6,35|12,70|0,115|0,152

Para selecionar as correlagdes tanto para o fator de atrito como para o coeficiente de
transferéncia de calor no lado do ar, os resultados obtidos através do modelo empregando-se
as correlagdes descritas na Tabela 3.1 foram comparados com os resultados experimentais,

como descrito no Capitulo 6.

3.3. Modelo do Compressor
O sub-modelo do compressor se baseia no seguinte balanco de energia,
mr(hz _hl):Wk —Q (3.19)

onde m é a vazdo maéssica de refrigerante, Wy é a poténcia de compresséo e Qy é a taxa de

troca de calor na carcaga do compressor.
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Figura 3.9 — Balanco de eneriga no compressor.

O fluxo de massa do compressor foi calculado empregando-se o conceito de
rendimento volumeétrico, 7, (Gosney, 1982):

m, =——mn, (3.20)

onde V., é o volume deslocado, N a rotagdo do compressor e vi 0 volume especifico na

succdo. A grandeza n, é correlacionada como funcéo linear da razéo de pressdes.

n,=a+ pLa. (3.21)

P
onde as constantes a e b foram obtidas a partir de dados de catalogo do compressor (Embraco,
2009). Estes dados sdo disponibilizados pelos catalogos dos fabricantes de compressores para

cada modelo de compressor.

A poténcia consumida pelo compressor foi relacionada com o trabalho isoentropico de

compressdo Wsx € com o rendimento global do compressor 7, como indicado a seguir:

W, =—Kk=m 21 (3.22)
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Assim como o rendimento volumétrico, o rendimento global do compressor foi

correlacionado como fungéo lineares da razéo de pressoes:

My —c+dPe (3.23)

P
onde c e d foram obtidos a partir de dados de catalogo do compressor (Embraco, 2009).
Segundo Hermes et al. (2009) e Goncalves et al. (2009), os ajustes representados pelas
equacgOes (3.21) e (3.23) representam diferencas inferiores a 10% no fluxo de massa e na

poténcia consumida do compressor quando comparados com os dados experimentais.

No presente trabalho, foram analisados 5 compressores 220 V/ 60 Hz fabricados pela
EMBRACO (denominados de compi, comp,, comps, COmp, e comps), todos operando com o
HFC-134a como fluido de trabalho. Suas caracteristicas principais sdo resumidas no Apéndice
I1, bem como os resultados dos ajustes das equagdes (3.21) e (3.23).

A taxa de dissipacao de calor no compressor foi expressa pela condutancia térmica do

compressor UA, e pela diferenca entre a temperatura do refrigerante na descarga do

compressor T, € 0 ar ambiente T, (Gongalves et al., 2009; Hermes et al., 2009):

Q =VUA(T,-T,,) (3.24)

Contudo, os fabricantes de compressores ndo diponibilizam no catalogo a temperatura
de descarga, de modo que o coeficiente UA, ndo pode ser determinado. A fim de sanar este
problema, um dos compressores (modelo comp,) foi testado numa bancada calorimétrica (ver
Apéndice I1), onde se verificou que os valores de UA, variam pouco com as temperaturas de
evaporagédo e de condensagdo. Assumindo que o valor de Uy ndo varia entre 0S compressores
empregados, embora UA, varie com a &rea da carcaga Ay, o coeficiente global de

transferéncia de calor baseado na area externa da carcaca do compressor foi considerado igual

a média dos valores obtidos no experimento (14 W/m?K).

3.4. Modelo do Pré-Condensador

O pré-condensador € a serpentina disposta entre a descarga do compressor e 0
condensador tubo-aletado, onde calor é perdido para o ar quente que deixa o condensador.

Um modelo é entdo necessério para este componente com a finalidade de calcular a
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temperatura do refrigerante na entrada do condensador. O modelo do pré-condensador foi

baseado nos seguintes balancos de energia para os dominios de ar e refrigerante:
mr (h3 - h2)= Qpc (325)

Qpc =¢€,C (Td _Tamb) (326)

pc~min

Figura 3.10 — Balango de eneriga no pré-condensador.

onde ¢, ¢ a efetividade do pre-condensador, calculada considerando-se que o ar tem uma

capacidade térmica infinita (Incropera e DeWitt, 2005):
£, =1—exp(— NUT) (3.27)

O coeficiente de transferéncia de calor do lado interno foi calculado pela correlagéo de
Gnielinski (1976). Uma vez que a localizacdo e o comprimento do pré-condensador nao
foram alterados, o valor do coeficiente de transferéncia de calor do lado externo, obtido dos

experimentos, foi considerado constante e igual a 38 W/m?K.

3.5. Modelo do Trocador de Calor Interno

Os cassetes de refrigeracdo empregam ainda um trocador de calor interno, em contra-
corrente, entre a linha de liquido (trecho de tubulacdo situado na saida do condensador) e a
linha de sucgéo (trecho de tubulagdo entre o evaporador e o compressor). Neste componente,
calor é transferido do liquido, na linha de liquido, para o vapor, na linha de suc¢do. Como
conseqliéncia, o titulo de refrigerante na entrada do evaporador é reduzido, aumentando a
capacidade de refrigeracdo e a temperatura na saida da linha de succao se eleva, evitando a

entrada de liquido no compressor. O modelo do trocador de calor interno serve para



Modelagem Matematica 33

determinar as condicGes do refrigerante na entrada do evaporador e na suc¢gdo do compressor.

A entalpia na entrada do evaporador é calculada com base no seguinte balango de energia,

hy =hg =h, +h, —h, (3.28)

Figura 3.11 — Balango de eneriga no trocador de calor interno.

onde se considerou que a vazdo maéssica € a mesma nas duas correntes e que o trocador de
calor estd perfeitamente isolado do ambiente externo. A temperatura na sucgdo do

compressor, Ty, foi, por sua vez, calculada a partir de uma efetividade de temperatura, erc,
T, =T, +é&r (T4 _T5) (3.29)

Uma vez que os diametros externos e comprimentos das linhas de liquido e de suc¢do
sdo iguais em todos os cassetes de refrigeracdo empregados neste trabalho, a efetividade foi
calculada através da seguinte expressao (Incropera e DeWitt, 2005)

_ l_exp[_ NUT '(1+Cmin/cmax)]

fret = 1- (Cmin/Cmax)' exp[_ NUT - (1_ Cmin/Cmax )] (330)

onde a condutancia térmica UA foi calculada considerando-se duas superficies estendidas com

resisténcia de contato desprezivel (ver Figura 3.11):

1 1
UA=R +R|=[hv"°\,'77v+h|'A1'77|j (3.31)
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Figura 3.12 — Resisténcias térmicas envolvidas no trocador de calor interno.

onde os sub-indicies | e v referem-se, respectivamente, as linhas de liquido e de vapor. Os
coeficientes de transferéncia de calor, em ambas linhas, foram calculados pela correlagéo de
Gnielinski (1976). As eficiéncias das superficies estendidas sdo obtidas pela seguinte

expresséo:

= = tanh(ol,, ) (3:32)

\
ol

onde ® é o pardmetro da superficie extendida obtido pela equacéo (3.7) e L é definido

como,

L, =F0 0 (3.33)

3.6. Modelo do Sistema de Refrigeracéo

Para o fechamento do problema, sdo necesséarias duas equagdes adicionais para o
célculo das pressbes de evaporacdo e de condensagdo. De um modo geral, tais pressdes séo

calculadas implicita e iterativamente a partir dos seguintes balangcos de massa,

M =M, =0 (3.34)
M->M, =0 (3.35)
=1

onde m,, e m sd0, respectivamente, a vazdo massica deslocada pelo compressor e a

rexp

vaz&o massica através da valvula de expansdo (ndo modelada); M é a carga de refrigerante no
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sistema e M, é a massa de refrigerante contida em cada um dos n componentes do circuito de

refrigeracdo (e.g., carcaga do compressor, trocadores de calor e tubulages).

Como tais equacdes sdo funcdes implicitas e fortemente ndo-lineares das pressdes de
condensagdo e de evaporacdo, sua solugdo é complexa, exige um alto esforgo computacional e
pode apresentar problemas de convergéncia numérica. A fim de contornar tais dificuldades,
optou-se aqui, a exemplo de Gongalves et al. (2009) e Hermes et al. (2009), por substituir as
equacdes (3.34) e (3.35) pela prescricdo dos graus de sub-resfriamento no condensador e
superaquecimento no evaporador, de modo que as pressdes/temperaturas de evaporagéo e de

condensagdo possam ser calculadas diretamente através das seguintes expressoes,

Tsat ( Pe ) = T7 - ATsup (336)

Tsat ( pc ) = T4 + ATsub (337)

Tal procedimento ndo s6 elimina os problemas numéricos mencionados, mas também
aproxima a analise numérica da condicdo de projeto de um sistema de refrigeracdo, em que
tanto o dispositivo de expansdo como a carga de fluido refrigerante séo ajustados a posteriori
para que o sistema de refrigeragdo opere com graus de superaquecimento e sub-resfriamento

pré-determinados.

A metodologia de solugdo segue, em linhas gerais, o diagrama de fluxo de
informagdes ilustrado na Figura 3.13. O sistema de equagdes é resolvido por substituicdes
sucessivas para trés varidveis principais: pressdo de evaporagdo pe, pressdo de condensacéo
P, entalpia do refrigerante na entrada do compressor, h;. A partir de uma estimativa dessas
varigveis, o modelo do compressor calcula a entalpia h,. Em seguida, a equacéo (3.25) calcula
a entalpia h; na entrada do condensador; a equacéo (3.1) calcula a entalpia h, e a temperatura
T4=T(pc,h4), que € usada para corrigir p. através da equacédo (3.37). A temperatura na entrada
do compressor, t;, é calculada através da equacéo (3.29), permitindo a atualizacdo da entalpia
hi=h(p.,T1). A entalpia na entrada do evaporador, hs, € obtida da equacdo (3.28) e a entalpia
na saida do evaporador, h7, através da equacédo (3.1). A partir de hy, calcula-se T;=T(pe,h7) €
corrige-se a pressdo de evaporagdo através da equacdo (3.36). Este processo de célculo se

repete até que os valores de pe, pc € hy convirjam.



Modelagem Matematica 36

i 3 COMPRESSOR
Resultados Sim Erro <Tol. Nao
'y 77V !779 !UAk !Vc ,N
o 19

PRE-CONDENSADOR
Lpt 'd pc

Eq. (3.25)

CONDENSADOR
j, f,geometria

_ Eq. (3.1)

TROCADOR INTERNO
I‘TCI ldll ’dlv

_ Eq. (3.28)

EVAPORADOR
j, f,geometria

Eq. (3.1)

Figura 3.13 — Algoritmo de solucdo computacional do sistema de refrigeracao.
Adaptado de Hermes et al. (2009).

3.7. Sintese do Capitulo

Os modelos matematicos apresentados neste capitulo permitem a simulacdo do cassete
de refrigeragdo, em regime permanente, gerando resultados que possibilitam identificar

potencialidades de aumento de desempenho destes sistemas de refrigeragéo.

De modo a possibilitar a validagdo dos modelos matematicos empregados, foram
realizados levantamentos experimentais do desempenho dos principais componentes
(trocadores de calor e compressor) bem como do cassete de refrigeracdo completo. De forma
geral, os resultados das simulagdes mostraram boa concordancia com os dados experimentais,

indicando que os modelos matematicos adotados neste trabalho sdo adequados.



4., OTIMIZACAO

Otimizacgdo € o processo para se determinar as condi¢cOes geométricas e de operagdo
que fornecem o méximo ou minimo valores de uma func¢do. O requisito basico a qualquer
processo de otimizacdo consiste na definicdo da grandeza a ser otimizada. Na inddstria
espacial, € comum empregar a minimizagdo do peso como critério de otimizacéo. Na indUstria
automobilistica, a minimizagdo do consumo de combustivel e custos de fabricacdo sdo os
critérios mais comuns. Nas analises de sistemas de refrigeracdo empregam-se critérios de
avaliacdo de desempenho (CAD) que buscam o aumento do desempenho do sistema de
refrigeracdo acompanhado (ou ndo) da reducdo de custos. Tais critérios sdo explorados no

presente capitulo.

4.1. Critérios de Avaliacdo de Desempenho (CAD)

A selecdo adequada dos trocadores de calor, do compressor e dos ventiladores ndo so
reduz o consumo de energia mas também os custos de fabricacdo e de operagdo do sistema de
refrigeracdo (objetivos do presente trabalho). No passado, os projetos de tais componentes
tinham natureza puramente termodindmica, tais como a minimizagdo da entropia gerada
(MEG) em cada componente (Bejan, 1982).

Atualmente, os CADs empregados para sistemas de refrigeragédo sdo essencialmente
baseados no COP do sistema (Waltrich, 2008). Stewart et al. (2005), por exemplo, utilizaram
0 COP como critério de otimizacdo dos parametros geométricos de trocadores de calor de
condicionadores de ar, mostrando que existe uma relacdo direta entre a MEG e maximizagéo
do COP. Os custos envolvidos na fabricacéo de sistemas de refrigeracéo é outro exemplo de
CAD muito empregado na industria de refrigeracdo. Jakobsen (1995) argumenta que, de um
modo geral, quanto menores 0s custos dos componentes, maiores sdo as perdas
termodinamicas, que por sua vez aumentam o consumo de energia ao longo da vida (til de tal

sistema, como mostra a Figura 4.1.
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Figura 4.1 — Perdas termodinamicas vs. Custo do sistema de refrigeracdo. Adaptado de Jakobsen (1995).

A maioria dos CADs encontrados na literatura consideram somente o efeitos dos
pardmetros geométricos de trocadores de calor acoplados ao sistemas de refrigeracdo (Bansal
e Chin, 2003; Stewart et al., 2005; Gholap e Khan, 2007). Poucos autores incluem a selecéo
do compressor nas suas analises de otimizacbes (Waltrich, 2008). Além disso, ndo existe

registro de trabalhos relacionados especificamente a otimizacéo de cassetes de refrigeragéo.

Para sanar tais lacunas é apresentado neste trabalho um CAD para avaliar o
desempenho de cassetes de refrigeragdo, que leva em consideragdo tanto aspectos
termodinamicos (COP) quanto econdmicos (custo do cassete). Tal CAD é uma evolugéo do

proposto por Bansal e Chin (2003) para condensadores, sendo dado pela seguinte equacao:

CAD = % 4.1)
COP /$IO'(

onde os indices * e O referem-se respectivamente ao projeto de cassete de refrigeracdo

otimizado e original, $, se refere ao custo total, dado pelo somatério do custo dos

componentes do sistema e o custo do consumo de energia elétrica ao longo da vida Gtil do

sistema de refrigeragéo.

Para o cassete de refrigeracéo, o custo total do produto é dado por:

$tot = Z$cas + $op (42)
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onde o somatdrio do custo dos componentes do cassete de refrigeracéo é dado por:
Z$cas = $k + $e + $c + $v,e + $v,c + $aces (43)

Uma vez que os custos de alguns componentes do sistema ndo sdo de dominio publico,

as seguintes consideragdes foram empregadas neste trabalho:

i. O custo do compressor foi estimado com base na média geométrica entre o

coeficiente de desempenho (COP) e a capacidade de refrigeracdo (em [W]);

ii.  Os custos dos trocadores de calor foram calculados em fungédo da massa dos
materiais e dos custo das commodities (cobre e aluminio), bem como do custo

de transformacéo, que representa, em geral, 20% do custo total;

iii.  Os custos dos ventiladores foram mantidos fixos, com seus valores fornecido

pelo fabricante do cassete;

iv. O custo da energia elétrica foi calculado em funcéo do consumo e do tempo de

uso do equipamento.
Custo do Compressor

O custo de um compressor depende de diversos fatores tais como a tecnologia de
compressdo utilizada, a eficiéncia (geralmente expressa na forma de COP em uma condigdo
normalizada), o deslocamento volumétrico (normalmente expresso na forma de uma
capacidade de refrigeracdo aparente), o volume de vendas e a estratégia de marketing. Nem
todos os fatores podem ser obtidos nos catalogos dos fabricantes, apenas os COP e a
capacidade de refrigeragdo equivalente, aqui denominada de CAP. Assim, o custo do
compressor foi aproximado através de uma média geométrica envolvendo a eficiéncia e a
capacidade de refrigeracdo do compressor, obtidos do catilogo do fabricante nas condicdes
tipicas de operagdo de cassetes de refrigeracdo (temperatura de evaporacdo de -10°C e

temperatura de condensagédo de 45°C):
$, = F$(coP-Q, )" (4.4)

onde F$=123 é o fator de conversio monetdrio, em USD/WY2. Foram avaliados
compressores cujo COP e capacidade de refrigeracdo aparente variam respectivamente entre
1,5 a 2,75 W/W e 460 a 750 W. O fator de conversdo F$ foi ajustado com base nos custos

reais dos compressores, de forma que tanto a ordem de grandeza como as tendéncias reais de



Otimizagéo 40

custo fossem reproduzidas pelo modelo. Por motivo de sigilo industrial, os custos reais ndo
podem ser revelados neste documento. A Figura 4.2 mostra o custo dos cinco diferentes

compressores avaliados neste trabalho.

50

40

30
20
10 1
0 - T

Comp #1 Comp #2 Comp #3 Comp #4 Comp #5

Custo do compressor, USD

Compressores avaliados
Figura 4.2 — Custo estimado para os compressores avaliados.

Custo dos Trocadores de Calor

O custo dos trocadores de calor resulta do somatdrio do custo das commodities
envolvidas (80%) mais o custo do processo de fabricagéo (20%), segundo dados confidenciais

do fabricante. Portanto, o custo dos trocadores de calor é obtido pela seguinte equagéo:
$y = 1’25(M ey + My 8, ) (4.5)

onde os sub-indices Cu e Al se referem respectivamente ao cobre e aluminio. $.,=1,78 USD/kg
e $4=0,38 USD/kg sdo respectivamente os valores médios das commodities entre 1 Dezembro
2008 e 31 de Janeiro de 2009 (ADVFN Brasil, 2009 - informagdes relacionadas ao mercado

financeiro nacional e internacional).
Custo dos Ventiladores

O custo dos ventiladores $, também depende de diversos fatores tais como o tipo do
ventilador (rotacdo fixa ou variavel), a eficiéncia, a poténcia, o diametro das hélices, o volume
de vendas e a estratégia de marketing. Assim como no caso do compressor, nem todos 0s

fatores podem ser obtidos nos catalogos dos fabricantes. Por este motivo, neste trabalho os
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custos de ambos os ventiladores foram mantidos fixos em USD 13,00 cada, valor fornecido

pelo fabricante do cassete de refrigeracao.
Custo dos Demais Acessorios

Os Unicos componentes modificados ao longo do processo de otimizacdo foram o
compressor e os trocadores de calor. Os demais acessérios como vélvula de expanséo,
tubulacgdes, isolamentos, coifas, chassis, dentre outros, ndo foram alterados. Seguindo
recomendacdes do fabricante do cassete, 0 somatdrio do custo para tais acessorios $,ces fica

em torno de USD 80,00, valor empregado neste trabalho.
Custo de Operacao

O custo relacionado a operacdo do cassete é fungdo do preco da energia, da poténcia
elétrica consumida, do fator de funcionamento do compressor, 7, € da vida Util do cassete de

refrigeracéo, t, como segue:

$op = Sone (W, +W,, +W, . ) (4.6)

onde $ene € 0 preco da energia, que varia de acordo com a regido geografica e com o consumo
mensal. No estado de Santa Catarina, por exemplo, o preco do kWh considerando um
consumo mensal abaixo de 150 kWh é igual a USD 0,20 (Janeiro 2009). Tal valor é utilizado
como base no presente trabalho. A poténcia elétrica gasta pelo cassete é igual & soma da
poténcia do compressor e de ambos ventiladores dos trocadores de calor. A fracdo de
funcionamento 7 do compressor é calculada a partir da razdo entre a carga térmica e a

capacidade de refrigeracéo obtidas do cassete de refrigeracdo (Hermes et al., 2009).

A Tabela 4.1 mostra uma comparagédo entre o desempenho e os custos de dois dos
cassetes de refrigeracéo utilizados neste trabalho (ver Capitulo 6), onde se observa que o C
#1 é menos eficiente que o C #2. Sem considerar o custo de operacdo, o C #1 possui COP e o
custo total inferiores aos do C #2 em respectivamente 18,1% e 5,7%. Entretanto, com o passar
do tempo, a parcela referente ao custo de operacdo do C #1 aumenta até que se torne mais
significativa que o custo de fabricagdo do sistema. Apds um periodo de 10 anos, verifica-se

que o C #2, cujo custo inicial era mais alto, permite a economia de aproximadamente 15,6%
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(USD 370)" em relagdo ao C #1. Neste caso, 0 tempo de retorno do investimento é de

aproximadamente 4,5 meses.

Tabela 4.1 — Comparacdo do desempenho e custos de dois cassetes de refrigeracao.

Tempo de utilizagdo
Cassotes| @ W | COP v | Consumo | ) $, 0 10
$op $tol $op $tol
W] W] [W/W] [%] |[kwh/més]| USD USD | USD | USD USD
C#l 578 556 1,04 24 96 150 0 150 2248 2377
C#2 387 305 1,27 36 79 159 0 159 1848 2007

Como mostrado anteriormente, é decisivo na escolha de um cassete de refrigeracdo
incluir o custo de operagdo. Existem diferentes configuragbes (variaveis de projeto) para o
cassete, que dependem do periodo de vida Gtil empregado. Quanto maior tal periodo mais as
varigveis de projeto tendem para aquelas do cassete com o maior COP. Como os fabricantes
de cassetes de refrigeracdo ndo definem um perido de vida Util exato para os cassetes de
refrigeracdo, neste trabalho, durante o processo de otimizacdo serd utilizado somente o

somatorio do custo dos componentes.

4.2. Método de Otimizacéo

Em geral, os algoritmos de otimizagdo maximizam ou minimizam uma funcéo
objetivo (CAD) com base em uma série de restricdes. Antes de escolher um algoritmo de
otimizacdo, & necessario caracterizar o problema a ser resolvido através dos seguintes

parametros (Gomes, 2006):

i.  Funcdo objetivo: representa a grandeza a ser otimizada (CAD) e € fungdo das
variaveis de projeto escolhidas. A funcdo objetivo é dita simples quando se tem
apenas um objetivo, e composta (ou multi-critério, multi-objetivo) quando se

deseja otimizar vérios objetivos de uma so vez.

ii.  Variaveis de projeto: sdo os pardmetros do problema que podem ser alterados a
fim de otimizar a fungdo objetivo (i.e., parametros que influem tanto no COP

como no custo do cassete). As varidveis de projeto do presente trabalho séo:

! valor considerando que a diferenca inicial entre os dois cassetes DIF foi aplicada em juros compostos

a uma taxa mensal i=0,7% pelo tempo T=120 meses: $,, = DIF(L+i)
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a. Caracteristicas geométricas dos trocadores de calor: largura L, altura H,

profundidade P, espagamento entre as aletas St e didmetro do tubo d;

b. Caracteristica dos demais componentes: modelo do compressor

Restricdes: sdo as limitacbes impostas a algumas variaveis, tais como o tipo de
ventilador empregados nos trocadores de calor e o fluido de trabalho (no caso,
HFC-134a). Neste trabalho, tais restricoes devem atender as normas SE-SP-
200/201 e SE-PR-202 a 204 (apresentadas no Capitulo 5). As restrigdes podem
ainda ser definidas para uma regido especifica do dominio de interesse (local) ou

para todo o dominio (global). As restri¢des do presente trabalho séo:

a. Condicdes do sistema: De acordo com as normas SE-SP-200/201 e SE-PR-
202 a 204 (ver Capitulo 5), o COP do sistema deve ser superior a 1 W/W na
condicdo C (tamp = 32,2°C; UR = 65%), com a temperatura do ar na entrada do
evaporador, tg, de 2°C. A capacidade de refrigeracdo minima deve ser acima do
valor de 230 W na condi¢do D (tamp = 40,5°C; UR = 75%), também para a

temperatura do ar de retorno , tg, de 2°C.

b. Espagamento dos tubos dos trocadores de calor: Fixos em S;,=22 e S;=25,4.

Dominio: sdo os limites impostos para as varidveis de projeto a partir dos quais se

deseja otimizar a funcéo objetivo. O dominio do presente trabalho é:

a. Compressor

Modelo Ve | Qe | COP
[em’] [ (W] | []
Comp #1 | 16,80 | 747 | 1,49
Comp #2 | 10,61 643 | 2,21
Comp#3|7,95 [599] 2,15
Comp #4 7,95 |620| 2,74
Comp#5|7,69 |457]1,92

b. Trocadores de calor

» Evaporador Condensador
Variavel — — — "
Minimo Méaximo Minimo Méaximo
Largura, m 0,300 0,380 0,200 0,304
Altura (no. tubos na transversal), m 0,076 (3) | 0,475(7) | 0,152 (6) |0,275 (11)

Profundidade (no. de fileiras de tubos), m | 0,088 (4) | 0,044 (2) | 0,044 (2) | 0,088 (4)

Espacamento entre as aleta (no. aletas), m | 0,002 (150) | 0,008 (50) | 0,001 (150) | 0,006 (50)

Diametro do tubo, m 0,0075 0,0115 0,0075 0,0115
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Apos a caracterizacdo do problema a ser resolvido, é necessério definir o algoritmo de
otimizacdo a ser empregado. O cddigo EES fornece uma variedade de algoritmos de
otimizacdo disponiveis na literatura. Segundo Gomes (2006), a busca por um algoritmo de
otimizacdo deve ser baseada em duas caracteristicas bésicas: robustez (capacidade de
encontrar o ponto de 6timo global) e preciséo (capacidade de encontrar o verdadeiro valor do
ponto de Otimo). Outro fator, tdo importante quanto os citados acima, é o tempo de
convergéncia do algoritmo de otimizagéo, que deve ser o menor possivel para que, quando
associado ao tempo computacional inerente ao codigo de simulacdo do sistema de

refrigeracdo, ndo torne proibitivo o custo computacional da otimizagé&o.

Analisando as trés caracteristicas acima citadas, optou-se no presente trabalho pelo uso
do Algoritmo Genético. Tal algoritimo foi utilizado com sucesso em diversos trabalhos
similares (Fonseca e Fleming, 1993; Horn et al., 1994; Zitzler e Thiele, 1998; Bansal e Chin,
2003; Gomes, 2006; Gholap e Khan, 2007; Waltrich, 2008). Tal metodologia tem a vantagem
de ser bem mais robusta que as demais, porém com a desvantagem de exigir um tempo
computacional mais elevado. Como o tempo de simulacdo do cassete de refrigeracdo é
relativamente baixo (em torno de 13 segundos por anélise), a utilizagéo do algoritmo genético

ndo implica em tempos computacionais proibitivos.

4.3. Sintese do Capitulo

Foi apresentado neste capitulo o critério de avaliacdo de desempenho CAD utilizado
para otimizar o cassete de refrigeracdo. Tal critério busca maximizar o desempenho do cassete
de refrigeracdo e a0 mesmo tempo reduzir os custos. Para tanto, além dos modelos de
simulacdo mostrados no Capitulo anterior, foram também elaboradas fun¢Bes custo para os
componentes considerados no processo de otimizagdo. Neste capitulo apresentou-se também o
algoritmo de otimizacéo adotado, as variaveis de projeto, as limitagdes impostas a cada uma

destas variaveis, bem como, os limites minimos e maximos.



5. TRABALHO EXPERIMENTAL

O trabalho experimental foi conduzido com auxilio de trés bancadas especificas
previamente disponiveis no POLO Instituto Nacional de Ciéncia e Tecnologia em
Refrigeracdo e Termofisica da Universidade Federal de Santa Catarina: (i) um tlnel de vento
para avaliacdo termo-hidrodinamica dos trocadores de calor, (ii) um calorimetro para
avaliacdo do desempenho dos cassetes de refrigeracdo, e (iii) um tdnel de vento para
determinacdo das curvas hidrodindmicas dos ventiladores e dos cassetes de refrigeracdo. Tais
bancadas sdo apresentadas neste capitulo, bem como os procedimentos e condi¢Ges de teste.

5.1. Bancada de Avaliacdo de Trocadores de Calor

5.1.1. Aparato experimental

Ensaios experimentais foram realizados com uma série de trocadores de calor tubo-
aleta projetados para aplicagdes de refrigeracdo comercial a fim de levantar dados tanto para
auxiliar o processo de sele¢do das correlagdes empiricas necessarias ao modelo dos trocadores
de calor (fator de atrito e coeficiente de transferéncia de calor no lado do ar) como para o
exercico de validacdo. Os ensaios foram realizados com auxilio de um calorimetro projetado e
construido especialmente para esta finalidade (Weber, 2007) seguindo as recomendagdes da
norma ANSI/ASHRAE 33 (2000). Uma foto da bancada é mostrada na Figura 5.1.

Circuito de fluido refrigerante

Tunel de vento

Figura 5.1 — Bancada de avaliacdo de trocadores de calor (Weber, 2007).



Trabalho Experimental 46

O circuito de ar consiste em um tnel de vento fechado, como ilustra a Figura 5.2. O
tanel de vento é composto pelos seguintes componentes: (i) a se¢do de testes com dimensdes
de 0,55 m de altura por 0,55 m de largura; (ii) dois transdutores diferenciais de presséo, um
para medir a perda de carga através do condensador, e outro para medir a diferenca de pressao
entre a secé@o de teste e 0 ambiente externo; (iii) duas grades de termopares, uma antes e outra
depois do condensador; (iv) uma placa de bocais convergentes e dois transdutores diferenciais
de pressdo, um para medir a perda de carga através do bocal, e outro para medir a diferenca de
pressao entre a regido de saida do bocal e 0 ambiente externo; (v) um conjunto de resisténcias
elétricas para ajuste fino da temperatura na entrada do condensador; (vi) um sistema de
refrigeracdo para dissipar o calor liberado pelo condensador; e (vii) um ventilador radial com

velocidade variavel.

Circuito de refrigerante

Secao de testes

Circuito de Ar

Circuito de Refrigerante Circuito de Ar
@Bomba de engrenagens @Transdutor de presséo @ Misturador de ar @ Resfriador do ar
@Fluximetro @Termopar de imersé&o Grade de termopares @ Resisténcia elétrica
@Banho termostatico @Chiler @ Bocal convergente @Ventilador centrifugo
@Resisténcia elétrica Segéo de testes @ Transdutor de presséo diferencial

Figura 5.2 — Representacéo esquematica do tunel de vento (Weber, 2007)

A parede do tunel de vento é composta por duas chapas de a¢o galvanizado com 0,001
m de espessura com uma camada intermediaria de 0,4 m de I de rocha. Na regido que
compreende a secdo de testes, aplicou-se uma camada interna e outra externa de 0,032 m de

borracha elastomérica para minimizar as trocas de calor com o ambiente externo. Os dutos
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foram construidos em modulos flangeados, para facilitar eventuais operagdes de montagem e
desmontagem. Algumas janelas permitem o acesso ao interior dos dutos sem a necessidade de
remog¢do de um modulo inteiro. As juntas das janelas, assim como os flanges dos maddulos,

foram vedadas com borracha de silicone para evitar vazamento de ar.

A vazdo de ar, determinada através do procedimento descrito na norma
ANSI/ASHRAE 41.2 (1987), foi controlada através da rotacéo do ventilador. O diferencial de
pressdo no circuito de ar foi medido através de transdutores de pressdo Dwyer com incerteza
de medicdo de +0,5% do fundo de escala. A pressdo atmosférica foi medida através de um
bardmetro Lambrecht GmbH, com incerteza de medicdo de £0,5 mmHg. A temperatura do ar
foi medida através de duas grades de termopares, uma antes e outra depois do condensador.
No total, foram utilizados nove termopares para a medicéo direta da diferenca de temperatura
e oito termopares (quatro em cada segdo) para a medigcdo das temperaturas absolutas. Em

todos os casos, foram usados termopares tipo T, com incertezas de +0,2°C.

O circuito de refrigerante tem a finalidade de simular as condigdes observadas em um
escoamento de refrigerante através de um condensador, como mostrado na Figura 5.3. O
fluido refrigerante recebe calor da 4gua quente proveniente do banho termostéatico através do
trocador de calor de placas 1. No processo 1-2, o fluido refrigerante, inicialmente no estado de
liquido sub-resfriado, evapora. O grau de superaquecimento na entrada do trocador de calor é
controlado ajustando-se a poténcia dissipada por um conjunto de resisténcias (processo 2-3),
enquanto calor é rejeitado no condensador (processo 3-4). No trocador de calor de placas 2, o
fluido refrigerante é resfriado, atingindo a condigdo de liquido sub-resfriado na entrada da
bomba (processo 4-5). A &gua que circula neste trocador de calor é resfriada por uma unidade
de 4gua gelada com capacidade de 25 kW. Esta unidade € a mesma que alimenta o resfriador
do tanel de vento. Uma bomba de engrenagens é utilizada para circulacdo do fluido
refrigerante (processo 5-1), fazendo com que a pressdo do fluido refrigerante se mantenha

praticamente uniforme ao longo do circuito.
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Condensador

{secao de teste)

o

Medidor vazao
massica

@ Trocador

placas 1

I Resiténcia

Trocador

placas 2 @

rmostatico e agua gelada

Figura 5.3 — Representagdo esquematica do circuito de refrigerante da bancada experimental (Weber, 2007).

As temperaturas do fluido refrigerante na entrada e na saida do trocador de calor foram
medidas através de termopares de imerséo, cuja incerteza de medigéo foi estimada em +0,2°C.
A presséo do fluido refrigerante na entrada e na saida do trocador de calor foi medida através
de transdutores de pressdio HBM modelo P3MB. A vazdo massica de fluido refrigerante foi
medida através de um medidor tipo Coriolis modelo Siemens Mass 2100 DI3 com incerteza
de medicéo de +0,5%. A bancada é capaz de operar com vazoes de ar entre 170 e 2000 m*/h,
taxas de transferéncia de calor de 160 a 2400 W, vazbes massicas de refrigerante de até 250
kg/h, pressdes do refrigerante até 20 bar, temperaturas do ar de 20 a 50°C, perdas de carga no
trocador de calor de até 125 Pa. As incertezas de medi¢do dos pardmetros j e f foram
estimadas respectivamente em +6,0% e +2,0% através do método da propagacdo de erros
(Weber, 2007).

Inicialmente projetada para trabalhar apenas com HFC-134a (Weber, 2007), a bancada
foi adaptada para operar também com &gua. O circuito de refrigerante original foi entéo
substituido por um circuito secundario, que bombeia agua da rede hidraulica através do
trocador de calor com vazdes massicas até 25 kg/h. A temperatura da dgua na entrada do
trocador de calor foi controlada ajustando-se a poténcia dissipada por um conjunto de
resisténcias, com poténcia maxima de 800 W. Termopares tipo T foram fixados na superficie
externa do condensador, na entrada e na saida de cada tubo, com intuito de medir os perfis de
temperatura ao longo do circuito. Os testes com agua foram necessérios a sele¢do das
correlagBes para o coeficiente de transferéncia de calor no lado do ar, como sera mostrado no

Capitulo 6.
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5.1.2. Procedimento de ensaio

E importante que o procedimento de teste seja padronizado para garantir a seguranga
da bancada e a confiabilidade dos resultados. O procedimento experimental se inicia com a
montagem e instrumentacdo do trocador de calor na se¢do de testes. O aparato experimental é
ligado, a pressdo do circuito de refrigerante é controlada através da temperatura do banho
termostatico e da carga de refrigerante. A temperatura do fluido refrigerante na entrada do
trocador de calor é controlada através da poténcia dissipada pelas resisténcias elétricas. A
vazéo massica de fluido refrigerante € ajustada atraves da frequéncia da bomba. A vazéo de ar
é regulada pela rotagéo do ventilador. A temperatura de entrada do ar no trocador de calor é
ajustada através da temperatura da dgua que circula no resfriador e da poténcia dissipada pelas
resisténcias elétricas. Os seguintes critérios foram estabelecidos para verificar a validade dos

testes:
e Tempo de teste superior a 30 minutos;
e Velocidade do ar no bocal entre 15 e 35 m/s;
e Velocidade do ar no condensador entre 1 e 4 m/s;

e Estratificacdo da temperatura do ar < 0,55°C .

O critério adotado para verificar se a condi¢do de regime permanente foi alcangada se
baseia em um ajuste linear de todos os pontos de medi¢do durante um intervalo de 30

minutos:

f(T)=c,T +¢ (5.1)

O teste é considerado estavel quando o mddulo da diferenga entre o ponto inicial e o

ponto final do intervalo for menor do que 3 desvios-padréo:

‘ f (Tfinal )_ f (TinicialX <3DP (52)

5.1.3. Processamento dos dados

Os parametros de interesse dos ensaios experimentais sdo a taxa de transferéncia de
calor, Q, e a queda de pressdo, Ap, todos em fungdo da vazdo de ar. Enquanto a queda de

pressdo do lado do ar através do trocador de calor € obtida diretamente a partir da medigéo do
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transdutor de pressdo, a taxa de transferéncia de calor é calculada com base nos balangos de

energia, respectivamente, para o fluido refrigerante e para o ar (ver Figura 5.4):
Q, =m,(h, —h,). (5.3)
Qa = [pavacp(ti,a _to,a 1 +Y2J+UAI (ta _tp)i +UAo(ta _tp)o (54)

Trocador de calor 1| m,

. i,

Figura 5.4 — Balanco de energia no trocador de calor entre os lados do refrigerante e ar.

onde Y; e Y, sdo constantes para correcdo da capacidade medida pelo lado do ar, introduzidas

por Weber (2007) UA, e UA, séo, respectivamente, a conduténcia térmica global das paredes

do calorimetro na seccdo de entrada e saida. Tais valores foram obtidos do processo de

calibragéo do tanel de vento, conforme descrito em detalhes por Weber (2007).

A vazdo de ar, em [m®/h], foi calculada em funcéo da diferenca de pressio medida nos

bocais, fornecida pela seguinte expressédo (ASHRAE 33, 2000),

2Apa,b

(5.5)
pi,a(l_ﬁ4 )

Q, =3600C, A,y

onde p,, € a densidade do ar na entrada do bocal, e A, € soma das areas de saida do bocal,
Ap,, € a diferenca de pressdo medida nos bocais, € a relagdo de contragdo do tinel em

relacdo aos bocais, Cq é 0 coeficiente de descarga e y é o coeficiente de expanséo dos bocais,

dados por:
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4. Ab% (5.6)

=
Il

Dh
C, =0,9986—- j/’%f + 122';6 (5.7)
y=1-(0548+0,718*f1-¢) (5.8)
onde D, é odiadmetro hidraulico do tinel, e ¢ e Rey, sdo calculados por:
_ Paim (5.9)

patm + Apa,b

1097 |4 (5.10)
Re, = oF A YA/ PiaPap
60- ﬂa,b T

Para que o teste seja considerado valido, a taxa de transferéncia de calor calculada

com base nas correntes de ar e de fluido refrigerante deve apresentar um desvio relativo
inferior a £5% (ANSI/ASHRAE 41.2, 1987). A taxa de transferéncia de calor é obtida através

de uma média aritmética entre as a taxas medidas no lado do ar e do fluido refrigerante.

5.1.4. Plano de testes

O principal objetivo dos testes com os trocadores de calor foi validar o modelo
desenvolvido, bem como para selecionar as correlagfes para j e f. Para tanto, foram testadas
12 amostras de trocadores de calor tubo-aleta, em diversas condi¢cbes operacionais,
totalizando 54 ensaios experimentais. A Tabela 5.1 mostra as principais caracteristicas
geométricas de cada um dos trocadores de calor testados (ver Figura 5.5). Tais geometrias
foram escolhidas de forma que a &rea de face dos trocadores de calor testados correspondesse
aquelas normalmente utilizadas em condensadores e evaporadores empregados em cassetes de

refrigeracao.
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Tabela 5.1 — Caracteristicas geométricas dos trocadores de calor testados.

Trocador | Ps S Sk |[Nto| d O L H P | Aleta

Unidade | [mm] | [mm]]| [mm] | [-] | [mm] ] [mm]|[mm]|[mm]|[mm]| [-]
1 4,05]|25,6 (21,67 3 | 95 (0,24 | 304 | 256 | 65 | plana
2 3,17 |1 25,6 | 21,67 3 | 95 (0,24 | 304 | 256 | 65 | plana
3 2,53 (25,6]21,67| 3 | 956 0,14 | 304 | 256 | 65 | plana
4 3,88 1255120,33( 3 | 95 (0,24 380 | 153 | 61 | plana
5 2,86 | 25,5]20,33| 3 | 956 [ 0,14 | 380 | 153 | 61 | plana
6 2,48 | 25,5]120,33| 3 | 956 [ 0,14 | 380 | 153 | 61 | plana
7 3,88 1255(20,33[ 3 | 95 (0,24 380 | 153 | 61 |louver
8 2,86 | 25,5]20,33| 3 | 9,5 [ 0,14 | 380 | 153 | 61 |louver
9 2,48 | 25,5]20,33| 3 | 9,5 [ 0,14 | 380 | 153 | 61 |louver
10 4341256 225( 2| 95 (0,124 | 304 | 256 | 45 | plana
11 3,04 256|225 2| 95 (0,24 | 304 | 256 | 45 | plana
12 4341256225 2| 95 (0,14 | 304 | 256 | 45 |[louver

Figura 5.5 — Parametros geométricos dos trocadores de calor.

Os testes experimentais foram realizados em duas etapas. Na primeira etapa, um Unico
condensador (nimero 1) foi testado utilizando 4agua como fluido refrigerante. Foram
realizados 7 testes, 3 com vazdo de agua igual a 10 kg/h, onde se variou a temperatura da agua
na entrada do trocador de calor, e 4 variando-se a vazdo com a temperatura fixa em 50°C.
Tais testes geraram diferentes perfis de temperatura que foram usados no exercicio que
envolve a selecéo das correlagOes para o coeficiente externo de transferéncia de calor. Os

resultados sdo mostrados e discutidos no Capitulo 6.

Na segunda etapa, todos os trocadores da Tabela 5.1 foram testados empregando-se

R134a como fluido refrigerante, dando origem a 47 testes. As taxas de transferéncia de calor e
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as perdas de carga dos trocadores de calor foram avaliadas em condi¢des tipicas de cassetes
de refrigeracdo. A temperatura de saturagcdo foi controlada em 40°C, os graus de
superaquecimento e subresfriamento foram controlados respectivamente em 10°C e 5°C e a
vazdo de ar em circulagdo no interior do tnel de vento foi variada de 250m*h a 1400mh.
Tais testes foram usados para a validagdo da taxa de transferéncia de calor e da queda de
pressdo no lado do ar calculadas pelo modelo de trocadores de calor desenvolvido. Os

resultados sdo mostrados e discutidos no Capitulo 6.

5.2. Calorimetro de Avaliacio de Cassetes de Refrigeracao

5.2.1. Aparato experimental

No projeto de cassetes de refrigeracéo, busca-se solugdes que apresentem a méxima
eficiéncia e o minimo volume. O desenvolvimento de cassetes &€ normalmente realizado no
produto, 0 que torna 0 processo oneroso, uma vez que o niamero de variaveis ndo controladas
sdo elevadas. A fim de avaliar o desempenho do cassete independente das caracteristicas do
produto, tais como gabinete refrigerado e a ldgica de controle, Marcinichem et al. (2007)
desenvolveram no POLO Instituto Nacional de Ciéncia e Tecnologia em Refrigeracdo e
Termofisica da Universidade Federal de Santa Catarina um calorimetro que simula o gabinete
do produto, mas com um controle rigoroso das condi¢cbes de operagdo. O calorimetro é
composto basicamente pelas seguintes partes, como mostra a Figura 5.6: (i) cAmara de

poliuretano, (ii) acoplamento cassete-calorimetro, e (iii) duto de insuflamento.

No interior do duto de insuflamento, encontram-se instalados um banco de resisténcias
elétricas para controle da temperatura do ar, além de um ventilador auxiliar de rotagéo
varigvel e de um damper, responséveis pelo controle da perda de carga no circuito de ar (ver
Figura 5.6). A circulagdo do ar no interior do calorimetro se da da seguinte forma: o ar de
retorno (R) € bombeado pelo ventilador, resfriado pelo evaporador do cassete, direcionado ao
duto de insuflamento (I) chegando ao ventilador auxiliar, onde, se necessario, ocorre um
ganho de pressdo. Segue para as resisténcias, onde, se necessério, sofre aquecimento, e é
direcionado ao plenum, onde sofre uma uniformizacdo de velocidade e temperatura, através
de um elemento filtrante. Na sequéncia, passa pela mini-camara e retorna ao ventilador do
evaporador através do duto de retorno. Um sistema de elevacdo e fixagdo do cassete ao
calorimetro garante a vedagdo na interface eliminando eventuais problemas de condensacéo

de vapor d’agua e de queda de desempenho por infiltracéo de ar.
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Calorimetro
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Figura 5.6 — Calorimetro de avaliacéo de cassete de refrigeracdo (Marcinichen et al., 2007)

Termopares do tipo “T” estdo distribuidos no interior da mini-camara para avaliar a
distribuicdo de temperatura ao longo do circuito de ar. Um transdutor de pressao diferencial é
conectado as tomadas de pressdo posicionadas nas regides de retorno (R) e insuflamento (1)
de ar para determinar a perda de carga no circuito. Em resumo, os limites de operacdo do
calorimetro sdo: dimensdes maximas do cassete de refrigeracdo de 530 mm x 330 mm;
variagdo de pressdo maxima entre insuflamento e retorno de 125 Pa; e poténcia maxima

dissipada pelas resisténcias de 1874 W.

5.2.2. Condigdes de teste

As condigdes de operacao dos cassetes sdo definidas pelas normas SE-SP-200/201 e
SE-PR-202 a 204, que estabelecem critérios de avaliacdo de desempenho para 0s cassetes

com relacdo a capacidade de refrigeracdo Q, e ao coeficiente de performance COP para

ambientes em diferentes condigdes de temperatura e umidade relativa.

Normas SE-SP-200/201 e SE-PR-202 a 204

Tais critérios dependem do tamanho e do peso dos cassetes, 0s quais sdo classificados

de acordo com a Tabela 5.2.
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Tabela 5.2 — Classificacdo dos cassetes.

Altura Largura Profundidade Peso maximo
Tamanho do cassete
[m] [m] [m] [kg]
Pequeno 0,324 0,508 0,559 22
Médio 0,324 0,584 0,610 27
Grande 0,324 0,660 0,610 32

A vazdo de ar através do evaporador do cassete é especificada para trés pontos de

vazdo e diferenca de pressdo no cassete, Ap,, mostrados na Tabela 5.3. Serdo mostrados os

valores somente para o cassete pequeno, que é o de interesse neste trabalho.

Tabela 5.3 — Vazao de ar através do evaporador do cassete pequeno.

Vazdo de ar Ape

[m®h] [Pa]
255 0

212 25

190 37

De acordo com as normas, 0s cassetes devem ser testados nas condigdes indicadas na

Tabela 5.4.

Tabela 5.4 — Condigdes e critérios para testes do cassete pequeno.

Condicdes de teste Qe cop ty Tam UR
W] [W/W] [°C] [C] [%]

C ndo consta 1 2 32,2 65

D 230 ndo consta 2 40,5 75

Existe um ultimo requisito para aprovacéo do cassete de refrigeragdo de acordo com as
normas especificas. A capacidade de refrigeracdo média deve ser superior a 500W, o que
corresponde a média dos valores obtidos através de testes realizados na condicdo D (tamp =

40,5°C; UR = 75%) com temperaturas de ar no retorno de 2°C, 20°C e 38°C.

O COP é determinado pela relacdo entre a capacidade de refrigeracdo e a poténcia

total consumida pelo cassete na condigdo C, com temperatura de retorno de 2°C.

Qe Qp +Qh +Wres +Wv,aux +Wv,e (5 11)
- Wk +Wv,e +Wv,c +Waces .

COP =

tot
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onde Q, é a capacidade de refrigeracdo e W,, é a poténcia total consumida pelo sistema. A

7

carga térmica é composta pelas seguintes parcelas: a taxa de transferéncia de calor,

respectivamente, através das paredes do calorimetro Q, e através do isolamento do cassete

Q,, a poténcia dissipada pelas resisténcias, W, , as poténcias consumidas pelos ventiladores

res !

auxiliar do calorimetro, W,

V,aux

e do evaporador do cassete, W,e. O consumo do sistema se
deve as poténcias individuais do compressor, W, , dos ventiladores dos trocadores de calor,

W, . e W, e de outros acessorios quaisquer, W

aces *

Os cassetes de refrigeragdo utilizados neste trabalho, todos de pequeno porte, foram
avaliados e aprovados nas condigOes estabelecidas pelas normas. A aprovagdo exige a
realizagdo de no minimo 5 testes para cada cassete. Um teste em tunel de vento para avaliar a
vazdo de ar através do evaporador, mais quatro testes no calorimetro (1 na condi¢do C e 3 na

condigéo D).
5.2.3. Procedimento de ensaio

Na preparacdo do ensaio, 0s cassetes foram instrumentados seguindo as
recomendagOes das normas supra-citadas. O Apéndice 3 mostra todos os pontos de medicéo
no cassete e no calorimetro, e as incertezas de medicdo dos transdutores utilizados. As
pressdes de sucgdo e de descarga do cassete foram medidas através de transdutores de pressdo
absoluta e as temperaturas através de cabos de compensagao do tipo “T”. A tensdo, a corrente
e a poténcia foram medidas através de equipamentos especificos, devidamente calibrados. O
calorimetro foi posicionado em uma camara climatizada, com temperatura, umidade e
velocidade do ar controladas. As condicOes de testes foram ajustadas e o cassete foi mantido
desligado até o equilibrio térmico com o ambiente ser atingido. Todos os sinais gerados pelos

transdutores foram adquiridos por um sistema de aquisi¢ao de sinais.

Os critérios estabelecidos para verificar a validade dos testes sdo: tempo de teste

superior a 30 minutos; perda de carga no cassete (evaporador e ventilador) entre 22Pa e 26Pa.

Cerca de 180 a 210 minutos sdo necessarios para alcancar o regime permanente. O
critério adotado para verificar se a condicdo de regime permanente foi obtida € similiar ao
empregado na bancada de avaliagéo de trocadores de calor, conforme a equagdo (5.1). Neste
caso, um conjunto de pontos € ajustado por uma reta para 0S Seguintes parametros:
temperatura do ar de retorno, queda de presséo no cassete (ventilador, dutos e evaporador) e

poténcia dissipada pelas resisténcias elétricas do calorimetro.
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5.2.4. Processamento dos dados

Célculo da capacidade de refrigeracdo

A capacidade de refrigeracdo do cassete, Q,, foi determinada através de trés formas

distintas.
a) balanco de energia no volume de controle envolvendo o calorimetro e o cassete

Neste caso, todas as formas de energia fluindo através da superficie de controle

precisam ser determinadas. Foram consideradas a poténcia dissipada pelas resisténcias, W

res !

e W, _, a transferéncia de calor através das

v,e!?

a poténcia consumida pelos ventiladores, W,

V,aux

paredes do calorimetro, Q, e do cassete, Q,, e a capacidade de refrigeracdo, Q,, conforme

ilustrado na Figura 5.7.

Wres
Qp e
1
: VVv,aux
1
1
1
1
1
1
1
Lo D BN S
1 1
1 1
1 1
1 1
1 1
1 WV,e 1
n = : ]
\\ '."I Q .EI
oo o
e 7
Ry S

Qn
Figura 5.7 — Balanco de energia no volume de controle envolvendo o calorimetro e o cassete.

Como os testes sdo realizados em regime permanente, a variagdo de energia dentro do

volume de controle € nula, de modo que um balanco de energia fornece:

(5.12)

Ve

Qe = Qp +Qh +Wres +Wv,aux +W
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A poténcia dissipada pelas resisténcias e consumida pelos ventiladores ¢ medida
diretamente pelo sistema de aquisicdo de dados. A transferéncia de calor através das paredes

do calorimetro é obtida empiricamente pela equacao abaixo,
QP = (UA)caI (Tamb _Tg ) (513)

onde UA, = 4,20—0,00978(Tamb —Tg) (Marcinichen et al.,2007).

A transferéncia de calor através das paredes do cassete foi obtida através da equagdo

abaixo (ver Figura 5.8):

Qh = (UA)cas (Tquente - Tfrio) (514)

0000220

o
|

Figura 5.8 — Transferéncia de calor através das paredes do cassete.

onde Tquente = (Td + Tamp )/2 e Thip = (Tret + Ting )/2

A valor de U, foi definido considerando somente a resisténcia térmica de conducao,

através da equagdo:
Ucas = (k/s)iso (515)

onde a condutividade térmica do isolamento (poliestireno expandido) kis, foi obtida no EES

como uma funcdo da temperatura media entre T, ... Ty;,. A espessura do isolamento sis

bem como a area de troca de calor A, foram medidas diretamente no isolamento do cassete.
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b) balanco de energia no lado do fluido refrigerante.

Neste caso, a vazdo massica de fluido refrigerante, m, e a diferenca de entalpia entre a
entrada e a saida do evaporador precisam ser determinada de forma que a capacidade de

refrigeracdo possa ser calculada por (ver VC | da Figura 5.9):

Qe = mr(ho,e - hi,e) (516)

Liquido do condensador m——p =P \/apor para 0 compressor

Ti,IIZ T

o,lv

Figura 5.9 — Balancgos de energia no evaporador e no trocador de calor linha de liquido-linha de vapor.

A entalpia na saida do evaporador, h,, € funcédo apenas da pressédo de sucgdo ,ps, e da

temperatura do fluido na saida do evaporador, t,e, sendo ambas medidas diretamente. A

entalpia na entrada do evaporador, h.., ndo pode ser calculada desta maneira, pois 0

refrigerante esta saturado. Neste caso, foi utilizado um segundo balanco de energia no
trocador de calor linha de liquido-linha de vapor (ver VC 1l da Figura 5.9), a fim de se

determinar a entalpia na entrada do evaporador:
hi,ll - ho,ll = ho,lv - hi,lv (5.17)

Todas as variaveis da equacdo (5.17), com excecdo da entalpia na saida do trocador na

linha de liquido, h,, , podem ser caracterizadas, uma vez que o refrigerante esta na condicdo

ol ?

monofasica (liquido ou vapor). A entalpia na entrada do evaporador, h;,, foi considerada

igual a entalpia na saida do trocador na linha de liquido, h,, , de modo que:

h,.=h, +h, —h

ie il ilv

(5.18)

o,lv
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Por fim, é necessario encontrar o valor da vazao massica de refrigerante. Tendo-se em
vista que os compressores alternativos sdo maquinas de deslocamento positivo que fornecem
uma vazdo massica para um determinado conjunto de condi¢fes de contorno (pressdes de
sucgdo e de descarga e temperatura do refrigerante na sucgdo) com repetibilidade bastante
satisfatoria, pode-se determinar a vazdo massica do sistema de refrigeracéo de forma indireta,

como mostrado na sec¢éo 3.3 do presente trabalho (Gongalves et al., 2009).
c) balancgo de energia no lado do ar.
Neste caso, a capacidade de refrigeracdo é calculada multiplicando-se a variacdo de

entalpia do ar através do evaporador pela vazdo méssica de ar em circulagdo (ver Figura 5.10).

Qe = man,a(Tret _Tins)+W

Ve

(5.19)

E G |

N o ¢,

~ .2
Ventilador do ‘%
evaporador

Evaporador

Figura 5.10 — Balanco de energia no lado do ar.

A vaz80 méssica de ar na entrada do evaporador é calculada através da curva
caracteristica do conjunto evaporador-ventilador, como mostrado no Apéndice 1. As

temperaturas e a poténcia consumida pelo ventilador sdo medidas diretamente.

As trés formas distintas para obtengdo da capacidade de refrigeragdo foram
comparadas. Foram realizados testes experimentais com os cassetes C#1 e C#2 nas condi¢Oes
C e D das normas SE-SP-200/201 e SE-PR-202 a 204.

A Figura 5.11 mostra a comparacéo entre as trés formas distintas para calculo da
capacidade de refrigeragdo, onde se verifica que os valores e as tendéncias séo equivalentes,
independentemente da forma de célculo empregada. A méaxima diferenca encontrada entre as

trés formas foi 13%.
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Figura 5.11 — Comparacdo entre as trés formas distintas para calculo da capacidade de refrigeragdo.

5.2.5. Plano de testes

Foram testados experimentalmente 4 protdtipos de cassetes de refrigeracdo comercial,
todos operando com HFC-134a como fluido refrigerante, em diversas condi¢es operacionais,
totalizando 59 ensaios experimentais. As caracteristicas geométricas dos principais
componentes (evaporadores, condensadores, ventiladores e compressor) utilizados em cada
cassete de refrigeragéo estéo descritas no Apéndice 3. Os experimentos foram divididos em 2
grupos: (i) testes para validacdo do modelo; e (ii) testes com dois cassetes otimizados atraves
do modelo para validagdo da metodologia. Os resultados de tais testes sdo explorados no

Capitulo 6.

5.3. Bancada de Avaliacdo de Ventiladores

A bancada de avaliacdo de ventiladores disponivel no POLO Instituto Nacional de
Ciéncia e Tecnologia em Refrigeracdo e Termofisica da Universidade Federal de Santa
Catarina permite realizar ensaios em ventiladores, trocadores de calor e conjuntos completos
(trocador de calor, ventilador e acessdrios). A construcéo e projeto estdo descritas no relatério
técnico de Melo et al. (2004) e segue as instru¢des da norma ASHRAE 51 (1999), que
estabelece métodos e critérios para ensaios de performance aerodindmica de ventiladores e

acessorios. Atraves da bancada, os seguintes parametros podem ser obtidos:
e Curvas de desempenho de ventiladores, tais como pressdo estatica x vazao;

e Determinagdo do ponto de operacdo do sistema, i.e., ventilador e dutos.
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5.3.1. Aparato experimental

A bancada é composta por um tunel de vento aberto, dividido em 3 médulos de 1,41m

de comprimento e secdo transversal interna de 1,60m x 1,60m (ver Figura 5.12).

telas
termopares termopares
perfuradas

=] & termopares

- .,
g

/7 A

cassete de
refrigeragao

auxiliar

elas
ventilador perfuradas E:|

bocais
transdutor |
transdutor dM
|3 de presséo

Figura 5.12 — Desenho esquematico do tunel de vento. Adaptado de Melo et al (2004).

damper

Na regido de entrada, um ventilador auxiliar de velocidade variavel compensa a perda
de carga provocada pelos bocais e pelas telas perfuradas, permitindo que o tunel opere em
uma ampla faixa de vazao de ar. Um damper € utilizado na suc¢do do ventilador auxiliar para
um controle fino da vazdo de ar. Na regido central do tinel de vento fica localizada a placa
com o0s bocais responsaveis pela medicdo da vazdo de ar. A quantidade e o diametro dos
bocais utilizados em cada teste variam em funcdo da vazdo de ar desejada. A montante e a
jusante dos bocais séo utilizadas telas perfuradas para homogeneizar o escoamento de ar. Na
extremidade direita do tanel é acoplado o dispositivo a ser testado (ventilador ou cassete),
como mostra a Figura 5.13. O tunel possui trés transdutores para a medigdo da pressao do ar
na succdo da unidade em teste, da pressao diferencial nos bocais e da pressdo na entrada dos
bocais. Os limites de operagdo da bancada sdo: vazdo de ar de 110 m%h até 11.000 m%h; e

maxima pressao estatica de 120 Pa.

Figura 5.13 — Sistema de fixag&o do dispositivo em anélise:
a) Ventilador do condensador e b) cassete de refrigeracéo.
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5.3.2. Procedimento de ensaio

O dispositivo a ser testado (ventilador ou cassete) é fixado na placa e montado no
tinel de vento. Ap6s a montagem, posiciona-se um termopar sobre a bobina do motor do
ventilador. Os bocais sdo previamente selecionados de acordo com a vazdo desejada. O
sistema de aquisicdo e a fonte de alimentacdo dos transdutores de pressdo séo 0s primeiros
equipamentos a serem ligados na bancada. Eles permanecem em operagdo durante 30
minutos, para aquecimento das placas multiplexadoras do sistema de aquisicdo e dos
transdutores de pressdo. Apos os 30 minutos, os 3 transdutores de pressdo sdo zerados. Em
seguida, o ventilador auxiliar é ligado numa rotacdo mediana e a tensdo do ventilador
principal (em teste) é ajustada no valor nominal. Os seguintes critérios foram estabelecidos

para verificar a validade dos testes:
e Tempo de teste superior a 15 minutos;
e VariagOes na temperatura inferiores a 0,5°C a cada 5 minutos;

e Poténcia, vazdo e pressdo estatica com varia¢@es inferiores a 3 desvios padrao.

5.3.3 Processamento dos dados

No caso de testes com o ventilador, a pressdo total (pressdo estatica) é obtida
diretamente da medicdo da pressdo na sucgdo do dispositivo em teste. A vazdo de ar do
ventilador isolado ou do sistema (cassete de refrigeracdo) é obtida da mesma forma que na
bancada de avaliagdo de trocadores de calor, através das equagdes (5.5) a (5.10), conforme a
norma ASHRAE 33 (2000).

5.3.3. Plano de testes

As curvas caracteristicas dos ventiladores do condensador e do evaporador
empregados nos cassetes de refrigeracdo em andlise foram determinadas e encontram-se no
Apéndice |. Foram também avaliadas as caracteristicas hidrodindmicas de trés prot6tipos de
cassetes de refrigeracdo a fim de verificar sua adequagdo aos requisitos estabelecidos pelas
normas SE-SP-200/201 e SE-PR-202 a 204. Os testes realizados nos cassetes de refrigeracéo

sdo explorados no Capitulo 6.
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5.4. Sintese do Capitulo

Neste capitulo foram mostradas as principais caracteristicas das trés bancadas
experimentais empregadas neste trabalho. A bancada de avaliacdo de trocadores de calor e o
calorimetro de avaliacdo de cassetes de refrigeragdo foram utilizados para realizacdo dos
testes que validou o modelo matematico de trocadores de calor e do sistema de refrigeragéo.
A bancada de avaliagdo de ventiladores foi utilizada para determinagdo das curvas
caracteristicas dos ventiladores dos trocadores de calor empregados nos cassetes de

refrigeracdo em analise e para determinacéo da constante de perda de carga.

Além dos detalhes construtivos de cada aparato experimental, foram apresentados os
procedimentos de ensaio, as equacOes empregadas para O processamento dos dados
experimentais e o plano de testes. Para completar as informacGes experimentais necessarias
para 0s modelos matematicos foram extraidos dados de calorimetro de compressores obtidos

do catélogo do fabricante.

Também sdo mostradas neste capitulo as condicdes e critérios de testes para realizagéo
dos ensaios com cassetes de refrigeracdo. Tais condicOes e critérios sdo definidos pelas
normas SE-SP-200/201 e SE-PR-202 a 204, seguindo uma classificacdo baseada no tamanho

destes sistemas de refrigeracéo.



6. RESULTADOS E DISCUSSOES

O presente capitulo apresenta a validacdo do modelo e os principais resultados das
analises de otimizacgdo. Primeiramente, 0 modelo dos trocadores de calor foi validado contra
resultados experimentais, empregando agua, HFC-134a e CO, como fluido refrigerante.
Comparacdes adicionais foram realizadas entre 0 modelo proposto e 0s modelos de Domanski
(2003) e Ge e Cropper (2008). Em seguida, validou-se o modelo do sistema como um todo

empregando dados experimentais obtidos para o cassete.

Apbs o exercicio de validagdo, sdo apresentados os resultados das analises de
sensibilidade da razdo desempenho / custo em fungdo das modifica¢des introduzidas nos
componentes do sistema de refrigeracdo. Na sequéncia, os resultados das otimizagdes do
evaporador, do condensador e do compressor sdo apresentados. Por fim, dois prot6tipos de
cassetes de refrigeracdo sdo produzidos e testados no calorimetro para verificar a validade da

metodologia empregada.

6.1. Validacdo do Modelo dos Trocadores de Calor (Evaporador e

Condensador)

6.1.1. Selecdo das correlagdes para o coeficiente para transferéncia de calor e fator de

atrito

Para selecionar as correlagdes tanto para o fator de atrito como para o coeficiente de
transferéncia de calor no lado do ar, os resultados experimentais foram comparados com 0s
resultados obtidos através do modelo empregando-se as correlagGes propostas pelos seguintes
autores: Wang et al. (1996), Abu et al. (1998), Kim et al. (1999) e Wang et al. (2000).

A Figura 6.1 compara as taxas de transferéncia de calor medidas com as obtidas pelos
modelos, onde se pode observar que, com excegdo da correlagcdo de Abu et al. (1998), todas

as demais estimaram as taxas de transferéncia de calor com diferencas inferiores a 10%.
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Figura 6.1 — Comparagdo entre as taxas de transferéncia de calor medidas e simuladas.

A Figura 6.2 compara as quedas de pressdes medidas com as simuladas pelo modelo
empregando as correlagdes supracitadas. Observa-se que as quedas de pressdo sdo
superestimadas pelas correlagdes de Wang et al. (1996) e Kim et al. (1999). As correlagdes de
Abu et al. (1998) e Wang et al. (2000) apresentaram resultados satisfatorios, com diferengas

inferiores a 15% quando comparadas aos resultados experimentais.
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Figura 6.2 — Comparacdo entre queda de pressdao medidas e simuladas.

A escolha da melhor correlacdo foi baseada no erro médio quadratico (RMS), como
mostra a Tabela 6.1. Como se pode observar, a correlagdo que obteve o melhor desempenho
foi a de Wang et al. (2000), que apresentou 0s menores erros meédios quadraticos

conjuntamente para o par coeficiente de transferéncia de calor / fator de atrito.
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Tabela 6.1 — Valor do erro médio quadratico das correlagdes avaliadas.

Autor Taxa de transferéncia de calor | Perda de carga
Wang et al. (1996) 0,058 0,484
Abu et al. (1998) 0,121 0,178
Kim et al. (1999) 0,043 0,638
Wang et al. (2000) 0,050 0,162

6.1.2. Validacdo dos perfis de temperatura ao longo da serpentina

Testes com &gua

Nesta etapa foram realizados 7 experimentos utilizando-se agua como fluido de
trabalho. Tais testes foram divididos em dois subgrupos: (i) vazéo de agua constante (10 kg/h)
e temperatura da 4gua variavel na entrada do trocador de calor (de 30 a 50°C); (ii) vazdo de
agua varidvel (de 5 a 20 kg/h) e temperatura da 4gua constante na entrada do trocador de calor
(50°C). Em todos os experimentos, a vazdo e a temperatura do ar na entrada do trocador de

calor foram mantidas respectivamente em 500 m%h e 20 °C.

A Figura 6.3 mostra uma comparagédo entre as temperaturas medidas e simuladas para
todos os testes realizados com &gua. Tais temperaturas foram medidas por 30 termopares
fixados na superficie externa do tubo. Nota-se que o modelo representa satisfatoriamente as

tendéncias experimentais ao longo de todo o comprimento do tubo (serpentina).
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Figura 6.3 — Comparagcdo entre as temperaturas medidas e simuladas para a agua: (a) testes do grupo (i); (b)
testes do grupo (ii).

Para a obtencdo de tais niveis de concordéancia é imprescindivel a escolha das
correlacdes adequadas tanto para o lado do externo (ar) quanto para o lado interno (4gua).
Quando refrigerante bifasico é usado como fluido de trabalho, a resisténcia térmica do lado
interno €, de um modo geral, desprezada. No entanto, quando a &gua é empregada como
fluido de trabalho, tal simplificacdo ndo pode ser adotada, uma vez que as resisténcias
térmicas do lado externo e interno sdo da mesma ordem de grandeza, como mostra Figura 6.4.
Desta forma, a correlagdo de Gnielinski (1976) foi empregada para calcular o coeficiente de

transferéncia de calor no lado interno.
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Figura 6.4 — Comparagdo entre as resisténcias térmicas interna e externa: (a) testes do grupo (i); (b) testes do
grupo (ii).

Testes com HFC-134a

Nesta etapa, foram realizados 4 testes experimentais empregando HFC-134a como
fluido refrigerante. A vazdo, a pressdo e a temperatura do fluido refrigerante na entrada do
condensador foram alteradas de forma a se obter diferentes graus de superaquecimento e sub-
resfriamento. A vazéo e temperatura do ar na entrada do trocador de calor foram mantidas

respectivamente em 500m*/h e 30°C em todos os testes.

A Figura 6.5(a-d) mostra comparagdes entre os perfis de temperatura medidos e
simulados pelo modelo proposto, onde se pode observar que o modelo numérico apresenta
uma boa concordéancia com 0s pontos experimentais. Observa-se que a diferenga entre as
temperaturas simuladas e as medidas pelos termopares de imersdo na saida dos trocadores de
calor foi inferior & 1°C. Observa-se ainda que 0s comprimentos das regides de
superaquecimento e sub-resfriamento foram bem caracterizadas pelo modelo. Percebe-se, no
entanto, uma discrepancia entre os valores medidos pelos termopares de imersdo e pelos
termopares de superficie. Uma parte dessa diferenca esta relacionada a resisténcia térmica do
escoamento interno, que ndo pode ser desprezada. Estudos mais aprofundados devem ser

realizados para justificar tal diferenca.
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Figura 6.5 — Comparagdo entre as temperaturas medidas e simuladas para HFC-134a.

Testes com CO»

Nesta etapa foram extraidos dados experimentais do trabalho de Ge e Crooper (2008)
para validacdo dos perfis de temperatura empregando CO, como fluido refrigerante. Neste
caso, o trocador de calor atuou como um arrefecedor de gas (gas cooler). A Figura 6.6 mostra
uma comparagao entre as previsdes do modelo e as medicOes experimentais, onde se verifica
que o modelo proposto prevé satisfatoriamente os perfis de temperatura ao longo do
comprimento da serpentina, com diferencas entre os valores medidos e calculados para a
temperatura na saida do arrefecedor de gas inferiores a 2°C. Em funcdo da circuitagem
utilizada, inflexdes foram observadas nos perfis de temperatura obtidos tanto experimental
como numericamente, o que ilustra a capacidade do modelo de captar as tendéncias
experimentais. Nota-se um decaimento mais acentuado da temperatura nos tubos iniciais. Para
a reducdo da temperatura ap6s o 18° tubo é necessario um aumento considerdvel da &rea de

troca de calor.
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Figura 6.6 — Comparagcdo entre as previsdes do modelo e os dados de Ge e Cropper (2008).

Refrigerantes com baixa temperatura critica, como o CO,, ddo origem aos ciclos
transcriticos, caracterizados pela presenca de pressdes sub e supercriticas, respectivamente,
nos lados de baixa e alta pressdo do ciclo (Kim et al., 2004). Em aplicagfes com CO, a
temperatura do fluido é reduzida por um arrefecedor de gés, com a pressdo de alta pouco
afetada pela perda de carga. Uma vez que o calor especifico do fluido supercritico varia
substancialmente com a temperatura, elevadas taxas de rejeicdo de calor sdo necessarias para
provocar pequenas variagdes na temperatura do refrigerante supercritico na saida do
arrefecedor, como mostra a Figura 6.7. A figura mostra que, para uma variacdo de
temperatura de 5°C no inicio e no final da serpentina, sdo necessarias, respectivamente,
variagdes de entalpia da ordem de 5 kJ/kg e 30 kJ/Kkg,.

Presséo

-

30 kd/kg

Entalpia

Figura 6.7 — Isotermas na regido transcritica para um exemplo com CO,.
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6.1.3. Validacdo da taxa de transferéncia de calor e da perda de carga

Além dos experimentos apresentados anteriormente, foram realizados 43 experimentos
com HFC-134a e 4gua para validagdo do calculo da taxa de transferéncia de calor e da perda
de carga. Tais experimentos englobam praticamente toda a faixa de aplicagéo de trocadores de
calor empregados nos cassetes de refrigeracdo, o qual é o objeto do presente trabalho (ver
Capitulo 5). A Figura 6.8 compara as previsdes do modelo para a taxa de troca de calor (Fig.
6.8.a) e a perda de carga (Fig. 6.8.b) com os dados experimentais. Observa-se que o0 modelo é
capaz de prever 92% dos dados experimentais para taxa de transferéncia de calor com erros

inferiores a 10% e 88% dos dados para a perda de carga com diferengas menores que 15%.
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Figura 6.8 — Validacdo do modelo para R-134 a e 4gua:(a) taxa de transferéncia de calor; (b) perda de carga.
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6.1.4. Comparacdo com modelos da literatura

Domanski (2003)

Os experimentos com HFC-134a foram utilizados para comparar os resultados gerados
pelo modelo proposto com 0 modelo de Domanski (2003). A Figura 6.9 mostra a comparagao
entre as taxas de transferéncia de calor medida e simuladas pelo modelo proposto e pelo
EVAPCOND (Domanski, 2003), quando se observa que ambos apresentam erros inferiores a
10% quando comparados com os dados experimentais. Destaca-se que ambos os modelos
utilizam a mesma correlagdo para o coeficiente de transferéncia de calor. As comparacdes
entre as simulagGes de perda de carga no ar ndo foram realizadas porque a verséo V2.2.1 do
EVAPCOND néo disponibiliza tais resultados.
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Figura 6.9 — Comparagcdo entre as previsdes do modelo proposto e do modelo de Domanski (2003).

Ge e Cropper (2008)

Ge e Cropper (2008) apresentaram um modelo matematico para avaliar o desempenho
de arrefecedores de gas tubo-aleta para o resfriamento do CO,. Cada tubo do trocador de calor
é discretizado em diversos volumes de controle de maneira similar a empregada no presente
trabalho. Tal metodologia se faz necessaria para prever a grande variacdo das propriedades
termofisicas dos fluidos, no interior de cada tubo, durante o resfriamento com CO,. Os
resultados do modelo matematico de Ge e Cropper (2008) foram comparadas as simulagdes
do modelo proposto. Como se pode observar na Figura 6.10, o0 modelo proposto é capaz de

prever mais de 86% dos pontos experimentais de Ge e Cropper (2008) para a taxa de
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transferéncia de calor com erros inferiores a 10%. Nota-se que ambos os modelos apresentam

resultados similares.
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Figura 6.10 — Comparacdo entre as previsdes do modelo proposto e 0 modelo de Ge e Cropper (2008).

O modelo para trocadores de calor foi validado para trés fluidos de trabalho distintos,
diferentes geometrias de trocadores de calor e uma ampla faixa de aplicacdo. A validagdo
empregou resultados experimentais gerados neste trabalho, bem como resultados extraidos da
literatura. ComparacOes foram ainda realizadas entre 0 modelo proposto e dois modelos
disponiveis na literatura. ApGs esta extensa validacdo, o modelo dos trocadores de calor foi
integrado aos sub-modelos do sistema, desenvolvidos especificamente para o cassete de

refrigeracdo, como serd mostrado a seguir.

6.2. Validacado do Modelo do Sistema de Refrigeracéo

Os experimentos para validagdo do modelo do sistema de refrigeragéo (apresentado no
Capitulo 3) foram obtidos a partir de dois cassetes de refrigeracéo testados em um calorimetro
especifico (ver Capitulo 5). Tais cassetes diferem entre si em virtude das caracteristicas
geométricas dos trocadores de calor e dos compressores empregados. A Tabela 6.2 mostra as
principais diferengas entre 0os componentes dos cassetes de refrigeracdo empregados para
validacdo do modelo do sistema. Os demais compontenes (i.e., ventiladores, vélvula de
expansdo termostatica, trocador de calor interno, isolantes, dentre outros) foram mantidos

iguais nos dois cassetes avaliados.
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Tabela 6.2 — Caracteristicas dos cassetes de refrigeracdo empregados para validacdo do modelo do sistema.

CASOS C#1l C#2
COMPRESSOR
Modelo NEK6214Z | EMT6170Z
CONDENSADOR
Largura 0,304 0,304
Altura / No. tubos na transversal 0,250/ 10 0,200/ 8
Profundidade / No. fileiras de tubos 0,066/ 3 0,066/ 3
Passo da aleta / No. aletas 0,0031/99 | 0,0034/90
Diametro do tubo 0,0095 0,0095
EVAPORADOR
Largura 0,380 0,380
Altura / No. tubos na transversal 0,200/8 0,150/ 6
Profundidade / No. fileira de tubos 0,066/ 3 0,066/ 3
Passo da aleta/ No. aletas 0,0035/108 | 0,0042/90
Diametro do tubo 0,0080 0,0080

Foram realizados 59 testes experimentais nas condicdes C e D definidas pelas normas
SE-SP-200/201 e SE-PR-202 a 204 (descritas no Capitulo 5). Nestes testes, o grau de sub-

resfriamento na saida do condensador variou de 1°C a 11°C, enguanto o grau de

superaquecimento na saida do evaporador variou de 1°C a 18°C. Foram realizados testes com

temperatura ambiente de 32°C e 40,5°C, e com temperatura do gabinete de 2°C, 20°C e 38°C.

A Figura 6.11 mostra uma comparagdo entre a temperatura medida na entrada do

condensador e a simulada pelo sub-modelo do pré-condensador (apresentado no Capitulo 3).

As diferencas, inferiores a 2°C, validam a metodologia de modelagédo empregada.
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Figura 6.11 — Comparacdo entre a temperatura medida e simulada na entrada do condensador

A Figura 6.12 mostra uma comparagdo entre a temperatura medida na succ¢do do
compressor e a calculada pelo sub-modelo do trocador de calor interno. Novamente, as

diferencas inferiores a 3°C comprovam a eficicia da metodologia de modelacéo.
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Figura 6.12 — Comparacdo entre a temperatura medida e simulada na suc¢do do compressor.

A Figura 6.13 mostra uma comparagéo entre os resultados medidos e simulados com o
modelo do sistema de refrigeragdo. Nota-se que as principais varidveis medidas nos testes
realizados com os dois cassetes de refrigeracdo sdo estimadas, na sua grande maioria, com

erros inferiores a 10%, o que é considerado um resultado bastante satisfatério.
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Figura 6.13 — Comparacao entre valores medidos e simulados pelo modelo do sistema:
a) pressao de sucgao, b) pressao de descarga, c) capacidade de refrigeracdo, d) poténcia; e) COP.

6.3. Analises Com o0 Modelo do Sistema de Refrigeracao

Apos a validacdo do modelo, foi realizada uma analise da sensibilidade do sistema de
refrigeracdo em relacdo aos pardmetros geométricos dos trocadores de calor e do modelo de
compressor. Tal analise buscou identificar quais as varidveis geométricas dos trocadores de
calor e qual o compressor que exercem a maior influéncia sobre a relagdo COP / custo do
cassete de refrigeracdo. Todas as analises foram realizadas tomando-se o cassete C#2 como
padrdo (ver Apéndice IIl). As condi¢Ges operacionais consideradas foram: grau de sub-

resfriamento de 3°C, grau de superaquecimento de 3°C, temperatura ambiente de 32,2°C,
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temperatura do compartimento refrigerado de 2,2°C, que corresponde ao teste em que 0

cassete C#2 obteve o melhor desempenho na condicéo “C”.

6.3.1. Evaporador

A Figura 6.14 mostra o efeito da geometria do evaporador sobre a taxa de
transferéncia de calor quando o componente é analisado de formas isolada (a) e integrada ao
sistema de refrigeracdo (b). Os valores maximo e minimo sdo referentes aqueles apresentados
no dominio do método de otimizacdo (secdo 4.2). Apesar das tendéncias serem similares,
notam-se efeitos mais intensos quando o componente é avaliado isoladadamente, uma vez que
as condigdes de contorno sdo mantidas constantes neste caso. Por exemplo, o aumento do
espagcamento entre as aletas (reducéo do nimero de aletas) implica em uma reducéo da taxa de
transferéncia de calor de 38% para o caso do evaporador isolado e 19% para o caso do
evaporador integrado no sistema. Tal diferenca ocorre porque, ao considerar o evaporador
integrado ao sistema de refrigeracéo, ocorre redugéo na pressao de evaporacdo, de forma que
a diferenca de temperatura média logaritmica entre o refrigerante e o ar aumenta, que atenua o

efeito de reducgéo da taxa de transferéncia de calor.

A Figura 6.14 (b) mostra ainda a influéncia da variacdo dos paramentros geométricos
sobre o custo do evaporador. Observa-se que, apesar das alteracbes na altura e na
profundidade do evaporador induzirem variacdes na taxa de transferéncia de calor da ordem
de 10%, a modificacdo de tais pardmetros pode contribuir para a redugdo dos custos em até
60%. Pode-se ainda observar que, embora a redugdo na largura do evaporador ndo afete
significativamente a taxa de transferéncia de calor, a alteracdo desta variavel também

contribui fortemente para a reducdo dos custos do evaporador.
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Figura 6.14 — Avaliacdo do efeito da geometria do evaporador: a) componete isolado, b) sistema.

A Figura 6.15 mostra a sensibilidade do COP do cassete em relagdo aos parametros
geométricos do evaporador. Percebe-se que existem pardmetros que, ao serem aumentados,
aumentam o COP do cassete (niumero de fileiras de tubos, nimero de tubos na transversal e
didmetro dos tubos), enquanto outros parametros possuem o efeito inverso (largura do
evaporador e espacamento entre as aletas). A Figura 6.15a mostra que a reducdo da largura do
evaporador em relagdo ao seu valor original (0,380 m para o cassete C#2) possui efeito
marginal no COP. Tal modifica¢do reduz a area de face do evaporador, que aumenta a perda
de carga, mas também aumenta a velocidade de passagem do ar através do trocador de calor.
Observa-se ainda que a redugdo do nimero de filerias de tubos (redugéo da profundidade)
implica na reducédo do COP uma vez que o aumento de vaz&o causado pela reducéo na perda

de carga ndo compensa a reducdo da area de troca de calor.

A Figura 6.15b mostra que o aumento do nimero de tubos na tranversal (altura do
evaporador) afeta o COP do sistema com maior ou menor intensidade de acordo como o
namero de fileiras de tubos. Para o conjunto evaporador / ventilador avaliado, o aumento dos
nimeros de tubos na transversal e longitudinal (aumento da &rea de troca de calor) elevam o
COP do cassete. Ou seja, 0 balango entre aumento da area de troca de calor e a reducéo da

vazdo de ar causada pelo aumento da perda de carga é positivo neste caso.

O afastamento entre as aletas (Figura 6.15c) e o diametro dos tubos (Figura 6.15d)
possuem efeitos opostos sobre 0 COP do cassete. A reducédo da area de troca de calor causada
pelo afastamento entre aletas, por um lado, reduz o COP do sistema e, por outro lado, reduz a

quantidade de matéria prima (aluminio) empregada na fabricacdo das aletas. O aumento do
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didmetro do tubo reduz a &rea de passagem do ar, aumentando a perda de carga e a velocidade
do escoamento de ar no evaporador. Para os valores avaliados neste trabalho, o balanco é
positivo em relagdo ao efeito do COP do cassete. Por outro lado, o aumento do diametro do

tubo contribui com aumento do custo do evaporador.
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Figura 6.15 — Analise de sensibilidade nos parametros geométricos do evaporador :a) largura, b) nimero de
tubos na transversal, c) espacamento entre as aletas e d) diametro do tubo.

6.3.2. Condensador

Uma andlise similar & apresentada para o evaporador foi realizada para o condensador.

A Figura 6.16 mostra a comparacdo do efeito da geometria do condensador sobre a taxa de

transferéncia de calor quando o componente é mantido isolado e integrado ao sistema de

refrigeracdo. De forma similar ao evaporador, notam-se efeitos mais intensos quando o

componente é avaliado isoladadamente, uma vez que as condi¢des de contorno sdo mantidas

constantes. Entretanto, as tendéncias em relacdo a taxa de transferéncia de calor e custos ndo

S80 0S Mmesmos.
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Figura 6.16 — Avaliacdo do efeito da geometria do condensador: a) componete isolado, b) sistema.

A Figura 6.17 mostra a sensibilidade dos parametros geométricos do condensador
sobre o COP do sistema. Novamente, percebe-se que existem parametros que, ao serem
aumentados, elevam o COP do cassete de refrigeracdo (nimero de fileiras de tubos, nimero
de tubos na transversal e largura), enquanto outros apresentam 0 comportamento inverso
(espacamento entre as aletas e didmetro do tubo). A Figura 6.17a mostra que a redugéo da
largura do condensador em relagdo ao seu tamanho original (0,300 m para o cassete C#2)
possui efeito marginal no COP, pelo mesmo motivo do evaporador. Observa-se ainda que a
reducdo do numero de fileiras de tubos (reducdo da profundidade) reduz o COP. A Figura

6.17b mostra que o aumento do nimero de tubos na tranversal (altura do condensador)
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aumenta o COP do cassete. Para o conjunto condensador / ventilador avaliado, o aumento do

nimero de tubos na transversal e longitudinal eleva o COP do sistema.

Os resutados apresentados anteriormente mostram inimeras possibilidades para
arranjo das variaveis geométricas de trocadores de calor, sugerindo o emprego de uma
estratégia de otimizagdo adequada para identificar os valores das varidveis que proporcionam

uma relacdo 6tima entre o desempenho e o custo do cassete.
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Figura 6.17 — Analise de sensibilidade nos parametros geométricos do condensador:
a) largura, b) nimero de tubos na transversal, ¢) espagamento entre as aletas e d) diametro do tubo.

6.3.3. Compressor

A Figura 6.18 mostra o efeito de diferentes compressores sobre o COP do cassete de
refrigeracdo. Neste caso, ao substituir o compressor Comp #3 pelo Comp #4, verifica-se um
aumento de 15% no COP do cassete de refrigeracéo, apesar do aumento de 22% no COP do
compressor calculado através dos dados do catélogo na seguinte condicdo: t. = -10°C e t; =
45°C. Nota-se ainda que, ao substituir o Comp #2 pelo Comp #3, verifica-se um aumento de
9% no COP do cassete de refrigeracéo, apesar da redugéo de 3% do COP do compressor. Tais
resultados mostram a importancia de se selecionar o compressor com base no efeito que ele

provoca no sistema de refrigeragéo.
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Figura 6.18 — Avaliacéo do efeito do compressor no COP do cassete de refrigeracao.

6.4. Projeto e Otimizacdo do Cassete de Refrigeracéo

O cassete C#2 foi escolhido como padrdo para otimizagdo porque foi o que apresentou
a maior relagdo desempenho / custo dentre os cassetes testados. As condigdes operacionais
foram definidas pelas normas SE-SP-200/201 e SE-PR-202 a 204, na condigéo C. Os graus de
sub-resfriamento e superaquecimento foram considerados iguais a 3°C. Tais valores sdo
ajustados no cassete de refrigeracdo a posteriori através do ajuste da carga de refrigerante e do

ajuste da valvula de expanséo termostatica (ver Apéndice III).

Foram escolhidos dois critérios de otimizacéo para gerar os prototipos dos cassetes: i)
maximo COP e ii) maximo CAD (definido no Capitulo 4). Como o tempo de simulagdo do
sistema é de aproximadamente 13 segundos, e sd0 necessarias cerca de 1000 iteracdes, o

processo de otimizagao exige aproximadamente 3 horas.

A Figura 6.19 mostra o resultado da otimizacdo realizada no cassete C#2. Foram
gerados dois cassetes otimizados: OTM #1 com o maximo valor para 0 COP do sistema e
OTM #2 com o0 méximo valor para 0 CAD. O cassete OTM #1 apresentou um ganho de 53%
no COP em relacdo ao cassete padréo (C#2), com um custo adicional de 31% no evaporador e
42% no condensador, acompanhado de uma redugdo de 18% no custo do compressor. Mesmo
com acréscimo no custo dos trocadores de calor, o custo total do cassete OTM #1 é inferior ao
cassete padrdo devido ao maior peso do custo do compressor em relagéo ao custo total. Para o
cassete OTM#2 obteve-se um ganho de 27% no COP em relagdo ao cassete padrdo, mas com

reducédo dos custos de 44% no evaporador, 48% no condensador e 18% no compressor.
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Figura 6.19 — Resultados da otimizacdo: a) comparagdo com cassete padrdo; b) COP e custo total do cassete.

A Tabela 6.3 apresenta as principais caracteristicas dos cassetes gerados pelo processo

de otimizagdo. Tais caracteristicas foram utilizadas para fabricagéo dos prototipos.
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Tabela 6.3 — Caracteristicas dos cassetes de refrigeracdo otimizados.

CASOS OTM #1 OTM #2
COMPRESSOR
Modelo EGZS100 HLC | EGZS100 HLC
CONDENSADOR
Largura 0,304 0,210
Altura / No. tubos na transversal 0,275/11 0,200/ 8
Profundidade / No. de fileiras de tubos 0,088/4 0,044/ 2
Passo da aleta / No. aletas 0,0025/ 120 0,00175/ 120
Diametro do tubo 0,0075 0,0075
EVAPORADOR
Largura 0,380 0,300
Altura / No. tubos na transversal 0,175/7 0,150/6
Profundidade / No. de fileiras de tubos 0,088/4 0,044/ 2
Passo da aleta / No. aletas 0,0025/ 150 0,0020/ 150
Diametro do tubo 0,0095 0,0095

6.4.1. Testes com os prototipos para comprovacao das simulacoes

Os dois prototipos gerados pelo estudo de otimizacdo foram entdo fabricados e
testados para comprovar os resultados obtidos com o modelo, bem como para validar a
metodologia de otimizacdo empregada neste trabalho (ver Fig. 6.20).

A Figura 6.21 mostra os evaporadores e condensadores otimizados bem como 0s

utilizados no cassete padrao.
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(b)

Figura 6.20 — Comparacdo entre os cassetes de refrigeracdo: a) C #2, b) OTM #1 e ¢) OTM #2.

Condensadores Evaporadores

Figura 6.21 — Comparacdo entre os trocadores de calor dos cassetes de refrigeragéo: a) C #2, b) OTM #1 e c)
OTM #2.
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Apdbs a montagem, os prototipos OTM #1 e OTM #2 foram instalados no calorimetro e
submetidos a testes de determinacdo de carga e de ajuste da valvula termostética, como
mostra o Apéndicie Ill. A carga 6tima de refrigerante se situa em torno de 260g, 500g e 200g,
respectivamente para os cassetes C #2, OTM #1 e OTM #2. A abertura 6tima para a valvula
termostatica se situa em torno de 4; 4,5 e 3,5 respectivamente para os cassetes C #2, OTM #1
e OTM #2. Destaca-se que para todos o0s cassetes 0 maximo desempenho foi obtido com graus
de sub-resfriamento e superaquecimento de aproximadamente 3°C, valor que foi utilizado nas

simulagdes.

A Tabela 6.4 mostra uma comparagédo entre os resultados medidos e simulados pelo
modelo do sistema na condigdo C. Tais valores corroboram os resultados apresentados na
Secdo 6.2, onde foi apresentada a validacdo do modelo do sistema. Além disso, estes
resultados confirmam o desempenho superior dos protétipos otimizados em relagdo ao cassete
padrdo C#2. Nota-se que as diferencas de temperatura em todos os pontos do circuito de
refrigeracdo ficaram abaixo de 3°C, as pressdes foram bem caracterizadas e a capacidade de

refrigeracéo, poténcia total do sistema bem como COP obtiveram erros inferiores a 10%.

Tabela 6.4 — Comprovacéao do desempenho superior dos cassetes otimizados na condigdo C.

C#2 OTM #1 OTM #2
Experimental | Simulado | Experimental | Simulado | Experimental | Simulado

Ty, °C 28,7 25,9 28,0 24,9 29,91 28,5
T, °C 78,7 75,5 69,4 66,5 69,35 70,9
T3, °C 64,2 65,3 61,9 59,9 59,0 61,8
T4, °C 39,0 37,6 39,6 38,3 41,0 43,6
Ts, °C -6,0 -6,6 -5,4 -6,1 -11,6 -10,0
T7, °C -3,1 -1,5 -2,2 -2,1 -9,7 -6,4
Psuc, bar 2,2 2,3 2,1 2,1 1,8 1,90
Pgesc, bar 10,3 10,6 10,4 10,5 10,9 11,7
Wiotal, W 299,4 303,1 279,5 266,1 264,7 270
Qe, W 419,5 423,6 561,2 567,5 439,0 469,4
COP, W/W 1,40 1,40 2,01 2,13 1,66 1,74

Apés a determinacdo da carga e ajuste da valvula termostatica, cada protdtipo
otimizado foi submetido a testes na condicdo D em tdnel de vento. A Figura 6.22 mostra a
comparagdo entre os requisitos estabelecidos pelas normas e os resultados obtidos com os
cassetes otimizados. Percebe-se que o desempenho dos dois cassetes propostos € superior aos
requisitos estabelecidos pelas normas. O cassete OTM #1 apresentou, em media, capacidades
de refrigeragdo e vazdo de ar respectivamente superiores em aproximadamente 65% e 54%
em relacdo aos requisitos estabelecidos pelas normas. De maneira similar, o cassete OTM #2
apresentou, em média, capacidades de refrigeracdo e vazao de ar respectivamente superiores

em aproximadamente 39% e 43% em relac&o aos requisitos estabelecidos pelas normas.
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Figura 6.22 — Comparacdo entre requisitos estabelecidos pelas normas e resultados dos cassetes otimizados:
(a) Capacidade de refrigeracéo; (b) VVazao de ar no circuito do evaporador.

Os resultados obtidos no tunel de vento indicam que os valores de vazdo de ar no
evaporador estdo bastante acima dos requisitos das normas. Apesar de ndo ser o foco do
presente trabalho, existem indicios de que os ventiladores podem ser substituidos por modelos
com menor desempenho, provavelmente com custos inferiores. O modelo do sistema
desenvolvido neste trabalho pode auxiliar a identificar o melhor conjunto de trocadores de

calor — ventilador.

Destaca-se que nos testes realizados na condi¢cdo D, o aumento da temperatura do
gabinete exige uma maior corrente elétrica para o funcionamento do compressor.
Especificamente nos testes com a temperatura do gabinete de 38°C, a corrente elétrica

necessaria para o funcionamento do compressor era de 2,7 A. Entretanto, o protetor térmico
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do compressor foi dimensionado para desliga-lo sempre que a corrente ultrapassar 2,4 A.
Como a diferenga era pequena, o protetor térmico do compressor foi substituido por outro

mais robusto, para garantir o funcionamento do compressor na condigéo de teste mencionada.
6.4.2. Comparacao entre cassetes com CO,e HFC-134a

Nas Ultimas décadas, a industria de refrigeracdo e ar condicionado tem sido
pressionada pelas restricbes ao uso de fluidos refrigerantes sintéticos amparadas pelos
protocolos de Montreal e de Kyoto. Solugdes de longo prazo tém sido avaliadas, o que inclui
0 uso de refrigerantes naturais. Neste contexto, o dioxido de carbono (CO,, R-744) ressurgiu
como um candidato em potencial, ja que é uma substancia natural, estavel, ndo inflamavel, e
com GWP (Global Warming Potential) relativamente baixo (Kim et al., 2004). GWP é a
massa de CO, necesséria para absorver a mesma quantidade de radia¢do infravermelha que 1

kg da substancia em questéo.

A taxa de decaimento (diferente para cada substancia) é considerada no computo do
GWP em funcgdo do tempo, como mostra a Figura 6.23. Para uma avaliagdo mais realista, o
efeito direto (vazamento da substancia para a atmosfera) ndo deve ser o Unico efeito a ser

considerado ao se avaliar o impacto dos CFC’s sobre o efeito estufa.

O efeito indireto (liberacdo do CO, formado durante a combustdo de combustiveis
fosseis para produzir eletricidade) deve também ser considerado. O efeito indireto permanece
durante toda vida util do sistema de refrigeracéo e pode ser da mesma ordem de magnitude do

efeito direto.
O somatdrio dos efeitos direto e indireto € obtido através do célculo do TEWI (Total
Equivalent Warming Impact) conforme expresséo a seguir:

TEWI =M, -GWP, +E-t-¢ (6.1)

onde M é a massa de refrigerante empregada pelo cassete, E € o consumo anual de energia,
kWh, t é a estimativa de vida atil do produto, em anos, e ¢ é o fator de conversdo, com base

na matriz energética de cada pais.
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Figura 6.23 — Valores de GWP para diversos fluidos refrigerantes.

Um cassete de CO, disponivel no mercado foi selecionado para comparagdo com o
protétipo OTM #2 operando com HFC-134a. Tais cassetes diferem entre si ndo so pelos

fluidos de trabalho empregados, mas também pelo compressor, pelo dispositivo de expanséao e

pelos trocadores de calor adotados.

A Tabela 6.5 mostra as caracteristicas dos cassetes de refrigeracdo com CO, e com
HFC-134a. Além da diferencas apresentadas os cassetes de refrigeracdo difereciam-se na

carga de fluido refrigerante e no consumo de energia elétrica. O cassete de CO; necessita de

uma maior quantidade de fluido refrigerante e possui um maior consumo de energia elétrica.

Tabela 6.5 — Caracteristicas de operagdo de cassetes de refrigeragdo com CO, e HFC-134a.

Brasil EUA
Fluido empregado HFC-134a CO, HFC-134a CO,
Massa de refrigerante, kg 0,200 0,320 0,200 0,320
E, kWh/ano 570 1000 570 1000
t, anos 15 15
¢, kg CO2/kWh 0,087 0,610
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A Figura 6.24 mostra a comparagdo dos valores de TEWI para os cassetes de CO;, e de
HFC-134a. Nota-se que com o0 passar dos anos, devido ao elevado consumo de energia
elétrica (efeito indireto), o cassete de CO, € mais prejudicial ao meio ambiente que o cassete
de HFC-134a. No caso do Brasil, por possuir uma matriz limpa (predominio de

hidroelétricas), o efeito indireto do CO, nédo é tdo forte como no caso dos EUA.

Desta andlise, pode-se concluir que, devido a baixa eficiéncia energética dos cassetes
que operam com COg, a utilizacdo de sistemas que operam com este fluido ndo apresenta

vantagens ambientais em relacdo aos cassetes propostos neste trabalho.
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Figura 6.24 — Valores de TEWI para cassetes de refrigeracdo operando com CO, e HFC-134a: a) Brasil; b) EUA.
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7.1. Conclusoes Finais

Este trabalho apresentou uma metodologia para projeto e otimizagdo de cassetes de
refrigeracdo para aplicagbes comerciais. Tal metodologia permite encontrar opcdes de
melhoria de desempenho e/ou redugdo de custos destes sistemas de refrigeracdo através de
modificagdes na geometria dos trocadores de calor e da sele¢édo adequada do compressor. Para
tanto, empregou-se modelos numéricos para os principais componentes do sistema de
refrigeracdo em conjunto com informagOes experimentais que completam a ferramenta de

analise e otimizacao.

Inicialmente realizou-se uma revisdo bibliogréfica com foco na modelagdo de
trocadores de calor, bem como no efeito da geometria deste componente sobre o seu
desempenho. Em seguida, foram discutidos os principais trabalhos sobre simulagdo de
sistemas de refrigeracdo encontrados na literatura. Por fim, foram estudados trabalhos com
foco na otimizacdo de sistemas de refrigeracéo e seus componentes. A revisdo bibliogréafica
revelou a auséncia de trabalhos relacionados ao projetos e/ou otimizagdo dos componentes
(evaporador, condensador e compressor) de cassetes de refrigeracdo. Além disso, s&o raros 0s
trabalhos que utilizam modelos de trocadores de calor com ventiladores acoplados para

avaliar os efeitos causados por alteracdes nos parametros de projeto.

Um modelo matematico foi proposto para simular o sistema de refrigeracdo. Os
modelos mateméticos dos componentes baseiam-se nas equagdes da conservacdo da massa, da
quantidade de movimento e da energia em conjunto com equagdes auxiliares, como as
relacbes geométricas e correlacbes empiricas. Foram modelados os trocadores de calor e seus
respectivos ventiladores, o compressor, o pré-condensador e o trocador de calor interno. Tais

sub-modelos foram interconectados de forma a compor um sistema de refrigeracéo.

Um critério de avaliacdo de desempenho foi proposto e utilizado para otimizar o
cassete de refrigeracdo. Tal critério busca maximizar o desempenho do cassete de refrigeracéo
e a0 mesmo tempo reduzir os custos. Para tanto, em adigdo aos modelos de simulagéo, foram
também elaboradas funcBes custo para os trocadores de calor, para 0 compressor e para 0s

demais acessorios.
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Os experimentos foram realizados utilizando-se trés bancadas experimentais. A
bancada de avaliacdo de trocadores de calor e o calorimetro de avaliagdo de cassetes de
refrigeracdo foram utilizados para a realizacéo dos testes para validar os modelos matematicos
dos trocadores de calor e do sistema de refrigeracdo. A bancada de avaliagéo de ventiladores
foi utilizada para determinacdo das curvas caracteristicas dos ventiladores e para

determinacgdo da constante de perda de carga.

Foram utilizados dois cassetes de refrigeragdo para validagdo do modelo do sistema de
refrigeracdo. Foram realizadas validagGes individuais para cada componente modelado bem
como para o sistema como um todo. Observou-se que o modelo de trocadores de calor é capaz
de prever o desempenho global dos trocadores de calor em termos da taxa de transferéncia de
calor e da perda de carga respectivamente com erros na faixa de 10% e 15%. As previsdes do
modelo para os perfis de temperatura, empregando-se agua e HFC-134a, seguiram de perto as
tendéncias experimentais. Comparagdes adicionais foram realizadas utilizando-se dados
obtidos da literatura para um arrefecedor de gas que opera com CO,. Observou-se que 0
modelo proposto para trocadores de calor apresenta resultados satisfatorios tanto para a taxa

de transferéncia de calor como para a perda de carga.

Foram também validadas as temperaturas na saida do pré-condensador (temperatura na
entrada do condensador) e do trocador de calor interno (temperatura na sucgdo do
compressor), as quais apresentaram diferencas dentro da faixa de + 2°C quando comparadas
aos resultados experimentais. Por fim, a validagdo do modelo do cassete apontou erros
inferiores a 10% para as pressoes de succdo e descarga, capacidade de refrigeragéo, poténcia

elétrica consumida e COP.

A partir de um cassete padrdo, foram propostos duas novas configuracdes de cassete,
os quais foram fabricados e testados para comprovar os resultados obtidos com o modelo,
bem como a eficiéncia da metodologia de projeto empregada neste trabalho. Os resultados
experimentais mostraram que ambos os prot6tipos apresentaram desempenho superior em
relacdo ao cassete padréo. O primeiro prototipo apresentou ganho de 53% no COP em relacdo
ao cassete padrdo, com um custo adicional de 31% no evaporador e 42% no condensador,
acompanhado de uma reducéo de 18% no custo do compressor. Mesmo com acréscimo no
custo dos trocadores de calor, o custo total foi inferior ao cassete padréo devido ao maior peso
do custo do compressor em relacdo ao custo total. No segundo protdtipo, obteve-se um ganho
de 27% no COP em relagdo ao cassete padréo e reducdo dos custos de 44% no evaporador,
48% no condensador e 18% no compressor. Os resultados apresentados confirmam a

eficiéncia da metodologia de projeto e otimizagdo desenvolvida no presente trabalho.
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7.2. Sugestdes para Trabalhos Futuros

A fim de tornar o presente trabalho mais abrangente, recomenda-se:

e Testar os prototipos com ventiladores dimensionados de forma apropriada,
uma vez que as analises mostraram que os ventiladores atuais estdo

superdimensionados para a aplicacao;

e Modelar o dispositivo de expanséo para prever o grau de superaguecimento no
evaporador, de modo que o modelo possa também ser empregado para simular

0s testes na condicéo D;

e Estudar o efeito de superficies intensificadoras da transferéncia de calor sobre

0 desempenho de cassetes de refrigeracéo;

e Modelar a formagdo de gelo no evaporador e a contaminagdo por sujeira na
superficie do condensador. Tais estudos tornardo possivel a verificacdo do
impacto sobre a queda de pressdo e capacidade de refrigeracéo, ja que tais
inconveniéncias tém uma influéncia direta na reducédo da vazdo de ar e na

degradagéo da condutancia do trocador de calor;

e Adaptar o modelo para simular e otimizar cassetes que operam com CO..
Apesar dos cassetes atuais que usam CO; apresentarem custos mais elevados e
desempenhos inferiores, quando comparados aos cassetes que utilizam HFC-
134a, existe uma forte tendéncia mundial para migracdo para fluidos com

menores impactos ao meio ambiente;

e Estudar o impacto do refrigerante HFO-1234yf sobre o desempenho do cassete.
Tal fluido tem sido considerado como substituto do HFC-134a, particularmente

no mercado norte-americano.
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Apéndice | - Testes da Bancada de Avaliacédo de
Ventiladores

1.1. Curvas Caracteristicas dos ventiladores

Tabela I.1 — Ventilador do evaporador.

Curva Caracteristica do Ventilador do Evaporador —Morril Motors - 230V — 28"

Solicitante: Embraco /-.
POLO Laboratérios de Pesquisa em Refrigeracéo e Termofisica
Técnico: Diogo Gernhardt -
Data (d/m/a): 10/10/2008
Universidade Federal de Santa Catarina
Bocal: 3"
= U Pressé&o Temperatura ~ A
Tensé&o Poténcia Corrente . . VAZAO Eficiéncia
Estatica Ambiente
V] (W] [A] [Pa] [°C] [m°h] [%]
230 £ 1] 23 + 1]022 + 002 12 + 07 225 + 03 507 + 7 07 t 2
230 + 1| 24 + 1] 023 + 002] 120 + 07 227 + 03 482 + 6 68 * 2
230 + 1| 23 + 1] 022 + 002] 65 + 07 229 + 03 500 + 7 39 + 2
230 + 1| 24 + 1] 024 + 002] 180 + 08 230 + 03 460 + 6 96 + 2
230 + 1| 24 + 1] 024 + 002] 249 + 07 230 + 03 436 + 6 125 + 2
230 + 1| 24 + 1] 024 + 002] 277 + 09 234 + 03 431 + 6 136 * 2
230 + 1| 24 + 1] 024 + 002]329 + 08 237 + 03 414 + 5 156 * 2
230 + 1| 25 + 1] 024 + 002] 605 + 08 238 + 03 378 + 5 258 * 2
230 + 1| 23 + 1] 023 + 002] 498 + 1,0 238 + 03 374 + 5 21 £ 2
230 + 1| 25 + 1] 024 + 002] 618 + 07 238 + 03 370 + 5 258 * 2
230 £+ 1] 24 + 1] 023 + 002|588 + 08 237 + 03 349 + 5 241 + 2
230 £+ 1] 24 + 1] 020 + 002|580 + 0,8 237 + 03 326 + 4 223 + 3
230 £+ 1] 24 + 1] 020 + 002|590 + 0,8 236 + 03 205 + 4 203 £ 2
230 £ 1] 25 + 1]022 + 002|661 + 1,0 235 + 03 281 + 4 202 + 2
230 £ 1] 27 + 11023 + 002|753 + 1,0 234 + 03 257 + 3 199 * 2
230 + 1] 28 + 1] 025 + 002|834 + 0,8 233 + 03 2388 + 3 194 * 2
90 30
80
©
25
& 70
o
Se0 X 20
2 .
£ 50 8 15
240 .‘5
@ 30 £ 10
2 L
@ 20 5
o 10
0 0 *
200 250 300 350 400 450 500 550 200 250 300 350 400 450 500 550
Vazao, m*/h Vazéo, mh

Figura I.1 — Curva caracteristica do ventilador. Figura 1.2 - Curva de eficiéncia do ventilador.
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Tabela 1.2 — Ventilador do condensador.

Curva Caracteristica do Ventilador do Condensador — Morril Motors - 230V — 34"

Solicitante: Embraco /'.
POLO Laboratérios de Pesquisa em Refrigeracéo e Termofisica
Técnico: Diogo Gernhardt -
Data (d/m/a): 14/10/2008
Universidade Federal de Santa Catarina
Bocal: 3"
Tenséo Poténcia Corrente Pre%;éo Tempgratura VAZAO Eficiéncia
Estatica Ambiente
\%| W] [A] [Pa] [°c] [m%h] [%]
230 + 1| 28 + 1] 012 + 002] 00 + 09 250 + 0,3 597 + 8 00 + 2
230 + 1| 28 + 1] 013 + 002] 83 + 08 253 + 03 554 + 7 46 * 2
230 + 1| 28 + 1] 013 + 002] 131 + 07 254 + 0,3 527 o+ 7 69 * 2
230 + 1| 28 + 1] 013 + 002] 192 + 07 254 + 03 481 + 6 91 * 2
230 + 1| 28 + 1] 013 + 002] 234 + 07 254 + 0,3 431 + 6 100 * 2
231 + 1| 28 + 1] 013 + 002] 270 + 06 255 + 0,3 403 + 5 108 * 2
231 + 1| 28 + 1] 013 + 002] 306 + 06 259 + 03 3755 + 5 113 + 2
231 £+ 1| 29 + 1]013 + 002] 372 + 07 261 + 0,3 343+ 4 124 * 2
231 + 1| 29 + 1] 013 + 002] 425 + 07 259 + 03 299 + 4 122 + 2
230 £+ 1| 29 + 1] 013 + 002] 448 + 10 260 + 0,3 280 + 4 120 * 2
230 + 1| 29 + 1] 013 + 002] 499 + 17 261 + 03 255 + 3 120 + 2
230 £+ 1| 30 £ 1]013 + 002] 529 + 17 260 + 0,3 232+ 3 115 * 3
60 14
& 50 12
S’ 40 L 10
:‘gso g s
g S 6
lg 20 5 4
g10 e 2
o
0 ° 0 L4
200 250 300 350 400 450 500 550 600 650 200 250 300 350 400 450 500 550 600 650
Vazio, m*/h Vazao, m¥h

Figura 1.3 — Curva caracteristica do ventilador. Figura .4 — Curva de eficiéncia do ventilador.
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I.2.  Ponto de Operacéo e Determinacéo da Constante de Perda de Carga

Tabela 1.3 — Ponto de operacdo real — circuito de ar do evaporador.

Ponto de Operacéo Real — Circuito de Ar do Evaporador — Morril Motors - 230V — 28"

Solicitante: Embraco /'.
POLO Laboratérios de Pesquisa em Refrigeracéo e Termofisica
Técnico: Diogo Gernhardt ._/
Data (d/m/a): 02/10/2008
Universidade Federal de Santa Catarina
Bocal: 3"
= A Presséo Temperatura ~
Tensao Poténcia Corrente o . VAZAO
Estatica Ambiente
] [w] [A] [Pa] [°C] m3nh]
230 + 1| 22 + 1] 019 = 002 57 + 07 242 + 0,3 414 + 5
230 + 1| 22 + 1] 021 + 002]| 26 + 08 244 + 0,3 423 + 6
230 + 1| 22 + 1] 019 + 002]| 00 + 07 246 + 04 431 + 6
230 + 1| 22 + 1] 020 + 002 -36 + 07 247 + 04 441 + 6
230 + 1| 22 + 1] 020 + 002]| 60 + 07 247 + 03 444  t 6
230 + 1| 23 + 1] 020 + 002] 103 + 07 236 + 0,3 410 + 5
230 + 1| 23 + 1] 019 + 002|205 + 07 239 + 03 3755 + 5
230 + 1| 22 + 1] 019 + 002] 250 + 07 240 + 0,3 353 + 5
230 + 1| 22 + 1] 018 + 002] 303 + 07 240 + 03 316 + 4
230 + 1| 23 + 1] 020 + 002] 405 + 07 240 + 0,3 278 + 4
45
O Norma
40 4
A Cassete
35 A @ Ventilador
«
0 30 1
o
9
T 25 A
3
o 201
i
1]
8 154
o Vazéo de ar em descarga
10 livre = 431 m¥%h
5,
0 . ey

180 220 260 300 340 380 420 460 500 540

Vazédo, m 3/h

Figura 1.5 — Ponto de operacdo real — circuito de ar do evaporador.

A constante de perda de carga, K, no evaporador ndo foi determinada. Neste caso

optou-se por utilizar os valores de perda de carga estabelecidos pela norma pertinente.

Por outro lado, a constante de perda de carga K no condensador foi obtida
experimentalmente através das equacdes (3.14) e (3.15) com base nos resultados dos testes em

tlnel de vento apresentados na Tabela I.4.
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Uma Gnica constante K (igual a 3071 Pa.s*/kg?) foi empregada para todos os cassetes
considerados neste trabalho, pois 0s acessorios e as caracteristicas geométricas se mantiveram

inalterados.

Tabela 1.4 — Ponto de operacdo real — circuito de ar do condensador.

Ponto de Operacéo Real — Circuito de Ar do Condensador — Morril Motors - 230V — 34"

Solicitante: Embraco /'.
POLO Laboratérios de Pesquisa em Refrigeracéo e Termofisica
Técnico: Diogo Gernhardt -
Data (d/m/a): 06/10/2008
Universidade Federal de Santa Catarina
Bocal: 3"
x A Presséo Temperatura ~
Tensao Poténcia Corrente Jos . VAZAO
Estética Ambiente
V] [w] [A] [Pa] [°C] [m%n]
230 + 1) 27 + 1] o012 + 002] 58 + 07 248 + 03 297 + 4
230 + 1| 27 + 1] o012 + 002 27 + o7 250 + 03 313 + 4
230 + 1) 27 + 1] o012 + 002)] 00 + 06 253 + 03 330 + 4
230 + 1| 27 + 1] 012 + 002] 29 + 07 254 + 03 349 + 5
230 + 1) 27 + 1] o012 + 002 53 + 07 255 + 0,3 360 + 5
230 + 1| 27 + 1] 012 + 002] 104 = 07 223 + 03 285 + 4
230 + 1| 28 + 1] 012 + 002] 203 + 07 226 + 03 232 + 3
230 + 1| 28 + 1] 013 + 002 243 + 07 22,7 + 03 210 + 3
230 + 1| 28 + 1] 013 + 002] 306 + 07 231 + 03 177 o+ 2
230 + 1| 29 + 1] 013 + 002] 400 + 07 231 + 03 126 + 2
60
A Cassete
50 4 ® Ventilador
«
0 40 A
o
o
Ne
o 30
Q
(]
uT
2
8 20 A
o Vazédo de ar em descarga
livre = 330 m%h
10 A \
0 —2 @

120 180 240 300 360 420 480 540 600 660
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Figura 1.6 — Ponto de operacdo real do cassete — circuito de ar do condensador.
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I1.1. Condutancia Térmica Global dos Compressores

Os fabricantes de compressores ndo diponibilizam no catadlogo a temperatura de

descarga para determinacdo de uma expressao para o UA, . Para determinar este valor decidiu-

se testar um dos compressores (Comp #1) em um calorimetro especifico. A temperatura do
refrigerante na descarga do compressor foi medida para diversos valores de temperatura de

condensaco e evaporacao.

A Tabela 11.2 apresenta o resultado de tais medigdes juntamente com o valor da

conduténcia térmica global do compressor calculada através da equacéo (3.47)

Tabela 11.2 - Resultado do teste de calorimetro do compressor.

Te Te Tamb T1 T2 m Wi u
[°C] [°C] [°C] [°C] [°C] [kg/h] W] [W/m*K]
65 -20 32,4 34,9 110,2 7,79 294 14,7
55 -20 32,3 34,4 106,5 8,57 286 13,6
45 -20 32,4 33,8 100,2 9,14 273 13,5
65 -10 32,4 33,0 111,0 13,74 395 14,7
55 -10 32,4 32,6 104,3 14,49 371 13,8
65 -5 32,3 32,4 110,5 17,34 448 14,3

Verifica-se que a os valores de U varia pouco com as temperaturas de evaporagéo e
de condensacdo. Por falta de informagBes no catdlogo dos fabricantes de compressores e
assumindo que o valor de Uy ndo varia entre 0s compressores empregados, embora UA, varie
com a area da carcaca Ay, (aproximadamente 0,16 m? para o Comp #1) o coeficiente global de

transferéncia de calor baseado na area externa da carcaca do compressor foi considerado igual

a média dos valores obtidos no experimento (14,1 W/m’K).
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Cassetes de Refrigeracao

I11.1. Instrumentacdo do Cassete de Refrigeracgéo

Tabela Il11.1 — Instrumentacdo do cassete de refrigeragao.

Termopares / Cassete

Localizacédo Incerteza

Topo do compressor

Descarga do compressor

Entrada do condensador

Meio do condensador

Saida do condensador

Entrada do capilar

+0,2°C
Entrada do trocador

Saida do trocador

Entrada do evaporador

Saida do evaporador

Saida do gabinete

Succéo do compressor

Termopares / Calorimetro

Localizacédo Incerteza

Duto de insuflamento / M1 e M2

Plenum / M3 a M8

1° Nivel / M9 a M13

2° Nivel / M14 aM18
Retorno / M19, M20, M22 e M24

+0,2°C

Duto de insuflamento / M21 e M23

Ambiente — frente do calorimetro

Ambiente — lado esquerdo do calorimetro

Ambiente — lado direito do calorimetro

Transdutores de presséo

Localizacédo Incerteza

Presséo de sucgéo e na entrada do evaporador | 0,1 bar

Presséo de descarga +0,2 bar

+3,0 Pa

Transdutor diferencial (calorimetro e cassete)

Transdutor de Poténcia

Poténcia consumida pelo cassete

+1,5W
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As pressdes de sucgdo e descarga do compressor e a presséo na entrada do evaporador
foram medidas através de transdutores de pressdo absoluta. O diferencial de pressdo entre a
entrada e a saida do evaporador foi medido através de um transdutor de presséo diferencial e
as temperaturas através de cabos de compensagdo do tipo “T”. A temperatura ambiente foi
tomada como a média aritmética das indicacbes de trés termopares colocados no centro
geométrico das paredes laterais e da parede frontal do calorimetro e a 305 mm destas. A
tensdo, corrente e a poténcia foram medidas através de equipamentos especificos,
devidamente calibrados. Todos os sinais gerados pelos transdutores foram adquiridos por um
sistema de aquisi¢do de sinais da HP. O calorimetro foi colocado dentro de uma camara de
testes, com temperatura, umidade relativa e velocidade do ar controladas, e posicionado a 305

mm de anteparos laterais e da parede posterior.

I11.2. Desempenho do Cassete Para Diferentes Pares Abertura da Valvula

Termostatica / Carga de Fluido Refrigerante

Para avaliar o efeito da abertura da valvula termostatica (nimero de voltas do parafuso
de ajuste) sobre o desempenho do cassete com diferentes cargas de refrigerante, foram
realizados testes na condigcdo “C”, de acordo com os requisitos estabelecidos pelas normas
especificas. Os testes foram realizados no cassete de refrigeracdo C #1, com trés cargas
distintas de HFC-134a: 3009, 3509 e 400g e com quatro regulagens da valvula termostética:
3; 4,25; 5 e 7,25 voltas (0o aumento das voltas abre o orificio de passagem do fluido
refrigerante). As figura 111.1 mostram os resultados obtidos em termos de capacidade de

refrigeracdo e COP.

650 1,1
* [
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Figura 111.1 — Resultados do desempenho do cassete para diferentes pares de abertura da valvula

termostatica / carga de fluido refrigerante: a) capacidade de refrigeracdo e b) COP
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Observa-se que a carga Otima, ou seja, aquela que maximiza a capacidade de
refrigeracdo e o COP foi de 350g. Verifica-se também que para esta carga a abertura 6tima foi
de 4,25 voltas. Para cargas acima da carga Otima, o cassete manteve a capacidade de
refrigeracdo e o COP, com as diferencas observadas se mantendo dentro das bandas das

incertezas de medicdo.

Apos esta avaliacdo percebeu-se que é possivel identificar a carga e fazer o ajuste da
valvula termostética de forma independente. Para os cassetes de refrigeracdo C #2, OTM #1 e
OTM #2 de forma realizaram-se primeiramente testes para determinacdo da carga 6tima de
refrigerante, mantendo a valvula termostatica na metade do seu ajuste (3,5 voltas) e em

seguida com a carga 6tima foi feito o ajuste de abertura da valvula termostatica.

111.3. Determinacéo da Carga de Refrigerante (Sub-resfriamento)

A carga de refrigerante foi determinada na condigdo C, observando-se tanto a
maximizagdo do COP quanto da capacidade de refrigeragdo. Os resultados obtidos séo

mostrados na figura I11.2.
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Figura 111.2 — Resultados dos testes de determinacéo de carga de refrigerante: a) capacidade de

refrigeracdo; b) poténcia total do cassete; ¢) COP e d) Grau de sub-resfriamento.
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As figuras acima mostram que a carga 6tima de refrigerante se situa em torno de 260g,
5009 e 200g, respectivamente para os cassetes C #2, OTM #1 e OTM #2. A partir destes
valores a poténcia do sistema se eleva e por consequiéncia o desempenho comega a cair.
Destaca-se que para todos os cassetes 0 desempenho méaximo foi obtido com um grau de sub-

resfriamento de aproximadamente 3°C, valor este que foi utilizado nas simulages.

I11.4. Ajuste da Valvula Termostatica (Superagquecimento)

O ajuste da valvula termostéatica foi determinado na condigdo “C”, observando-se tanto
a maximizacdo do COP quanto da capacidade de refrigeracdo. Os resultados obtidos sdo

mostrados na figura 111.3.
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Figura 111.3 — Resultados dos testes de ajuste da valvula termostatica: a) capacidade de refrigeragdo; b)
poténcia total do cassete; ¢) COP e d) Grau de superagquecimento.
As figuras acima mostram que a abertura Gtima para a valvula termostatica se situa em
torno de 4; 4,5 e 3,5 respectivamente para os cassetes C #2, OTM #1 e OTM #2. Destaca-se
que para todos os cassetes 0 desempenho méximo foi obtido com um grau de

superaquecimento de aproximadamente 3°C, valor este que foi utilizado nas simulages.



